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1 Einleitung und Problemstellung
Die Entwicklung von Antriebssystemen wird in zunehmendem Maße von den Gedanken
der Ressourcenschonung, Energieeffizienz und Nachhaltigkeit getragen. Im Kern ist damit
eine ökonomische und betriebssichere Bemessung der einzusetzenden Antriebselemente
verbunden. Für die Umsetzung dieser Bestrebungen liegen substanzielle Ansätze zum
einen in einer verbesserten Werkstoffausnutzung, zum anderen in der Steigerung der Ver-
schleißbeständigkeit leistungsübertragender Komponenten.
Darüber hinaus tragen die stetig wachsenden Leistungsanforderungen an Antriebssysteme
dazu bei, dass ein enormer Innovationsbedarf für einzelne Antriebskomponenten entsteht
im Hinblick auf eine Minimierung von Stillstandszeiten antriebstechnischer Anlagen.
Als Vertreter nichtschaltbarer Kupplungen realisieren Zahnkupplungen eine formschlüssi-
ge Übertragung von Drehmoment und Drehbewegung. Aufgrund ihrer Axial- und Radial-
beweglichkeit sowie der Fähigkeit, simultan einen vergleichsweise großen Winkelversatz
auszugleichen, zeichnen sie sich aus durch eine relativ hohe Beständigkeit gegenüber be-
triebsbedingten äußeren Störungen der Leistungsübertragung im Antriebsstrang. In Kom-
bination mit der äußerst kompakten Bauweise und einer kostengünstigen Fertigung wird
der Zahnkupplung, einem Maschinenelement mit der höchsten Leistungsdichte und zudem
sehr guten Gleichlaufeigenschaften, ein besonders großes Interesse im antriebstechnischen
Sektor beigemessen.
Aufgrund der hohen Leistungsdichte wird in den Zahneingriffen ein hohes Maß an Rei-
bungsenergie generiert. Dabei kommt es zu vermehrtem Verschleiß an den Zahnflanken,
was bei Überschreitung zulässiger Werkstoff- bzw. Schmierstoffgrenzen, d.h. im Falle von




Abbildung 1.1: Komponenten einer Doppelzahnkupplung mit einseitig ausgelenkter Ver-
zahnung der Nabe gegenüber der Hülse
Gegenwärtig steht zur Auslegung und Bemessung von Zahnkupplungen ein umfangreiches
Berechnungsverfahren bereit, womit grundlegende Beanspruchungen der Verzahnung aus
der Wirkung äußerer Belastungen an Zahnkupplungen erfasst werden. Darüber hinaus
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lassen sich Beanspruchbarkeitsgrenzen, basierend auf der sogenannten kritischen spezifi-
schen Reibleistung, ermitteln. Ausgehend davon wird der Beanspruchungszustand inner-
halb der Mitnehmerverzahnung von Zahnkupplungen definiert, bei dem gerade noch kein
Oberflächenschaden an den Zahnflanken auftritt. Die einzelnen Schadensbilder verweisen
auf Grübchenbildung (Pittings) und Fressen sowie deren Sekundärerscheinungen Riefen
und Wurmspurbildung, u.a. [89].
Eben jene Schäden an den Zahnflanken sind mit den bisher bekannten Auslegungsgrund-
lagen nicht hinreichend prognostizierbar. So ist es durch die Ermittlung der genannten
Beanspruchbarkeitsgrenzen zwar möglich vorherzusagen, ob ein Oberflächenschaden ein-
tritt, nicht jedoch dessen Erscheinungsform. Als besonders problematisch hat sich in der
Vergangenheit die Vorhersage von Fressen erwiesen.
Technisch betrachtet ist unter Fressen grundsätzlich das lokale Verschweißen und Los-
reißen zweier Kontaktpartner zu verstehen, wobei bekanntlich ein adhäsives Kontaktpro-
blem vorliegt (u.a. [22], [76]). Eine adhäsive Verbindung ist dadurch gekennzeichnet, dass
zwischen beliebigen Körpern relativ schwache und schnell mit dem Abstand zwischen den
Oberflächen abfallende Wechselwirkungskräfte existieren, die zur gegenseitigen Anziehung
der Körper führen [76]. Fressen bezeichnet ein adhäsives Kontaktproblem, welches zwi-
schen den Festkörperoberflächen der Reibpartner auftritt.
In DIN 3979 [27] und DIN 3990-4 [28] wird bei Stirnradverzahnungen zwischen Kaltfres-
sen und Warmfressen unterschieden. Das trifft auch für Mitnehmerverzahnungen zu. Beide
Schadensfälle entstehen durch Mangelschmierung als Folge von thermischer Überlastung
und Schmierfilmversagen. Für das Warmfressen sind überkritische spezifische Reibleistun-
gen, d.h. zu hohe Flankenpressungen in Kombination mit zu hohen Gleitgeschwindigkei-
ten, verantwortlich. Hingegen tritt Kaltfressen aufgrund von Mangelschmierung bedingt
durch niedrige Relativgeschwindigkeiten und unzureichenden Schmierfilmaufbau, insbe-
sondere bei transientem Betriebsverhalten, oder infolge von allmählichem Schmierstoff-
versagen durch überhöhte Dauerbetriebstemperaturen auf.
Wenngleich die Mitnehmerverzahnungen in Zahnkupplungen ebenfalls das charakteristi-
sche Evolventenprofil aufweisen, besitzen sie aus Gründen der Verlagerungsfähigkeit eine
von der typischen Stirnradverzahnung abweichende Zahnflankenform. Hinsichtlich Ver-
zahnungsgeometrie und -kinematik, und damit ihres Eingriffsverhaltens, unterscheiden
sich Mitnehmerverzahnungen und Stirnradverzahnungen daher grundlegend.
Es ist aus diesem Grunde nicht möglich, die bestehenden methodischen Herangehenswei-
sen zur Fresstragfähigkeitsermittlung in Stirnradverzahnungen uneingeschränkt auf ver-
lagerungsfähige Mitnehmerverzahnungen zu adaptieren.
Der ingenieurtechnische Anspruch besteht nunmehr darin, neben einem ressourcenscho-
nenden Materialeinsatz einerseits die Verschleißbeständigkeit von Mitnehmerverzahnun-
gen in Zahnkupplungen nachhaltig zu erhöhen und andererseits die Prognose der o.g.
Schadensbilder wesentlich zu verbessern, um betriebsbedingte Ausfälle zu reduzieren.
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2 Stand der Forschung
2.1 Verlagerungsfähige Mitnehmerverzahnungen
Seit Anfang der 1960er Jahre, als bereits zahlreiche Standards zur Berechnung und Aus-
legung von Verzahnungen mit Evolventenprofil für den Getriebebau entstanden waren,
wurde auch auf dem Gebiet der Mitnehmerverzahnung, insbesondere der Zahnkupplun-
gen, zunehmend Forschungsarbeit geleistet. Erste grundsätzlich verwertbare Ergebnisse
lieferten die Arbeiten von Benkler [10], der durch seine Untersuchungen zum Mechanismus
der Lastverteilung in Zahnkupplungen die Basis für weiterführende Foschungstätigkeiten
in diesem Bereich legte.
Seine Erkenntnisse wurden von Heinz [52] aufgegriffen und umfassend erweitert. Die In-
tention seiner Arbeit bestand darin, eine vollständig und allgemein formulierte Theorie
zur Zahnkinematik bei ausgelenkter Verzahnung zu entwickeln. Im Kern wurde hierbei
die periodische Verlagerung des Kontaktpunktes zwischen den Zahnflanken während ei-
nes vollständigen Kupplungsumlaufs betrachtet. Dies bot die Möglichkeit zur Aufstellung
von Berechnungsgrundlagen zur Erfassung kinematisch bedingter Belastungs- respektive
Beanspruchungsänderungen innerhalb der Verzahnung im ausgelenkten Zustand. Ferner
führte er Analysen zu den dabei auftretenden Reibungszuständen sowie den vorliegen-
den Reibungsbeiwerten innerhalb der Mitnehmerverzahnung durch. Im Zuge dessen defi-
nierte er die nachhaltigen Begriffe der Pressungsüberlappung − als Quotient aus halber
Hertzscher Pressungsbreite und Kontaktwegamplitude (Kennzahl der Schmierstoffzufuhr)
− und der Tragfähigkeitszahl − als Verhältnis aus hydrodynamisch möglicher Tragkraft
und maximaler Zahnnormalkraft (Kennzahl des Schmierfilmaufbaus). Im Zuge dessen
stellte Heinz als Erster substanzielle Überlegungen zur Ermittlung der im Zahnkontakt
auftretenden Reibtemperatur an. Als Vorreiter in der Thematisierung von Erwärmungs-
prozessen an Zahnkupplungszähnen bediente er sich der Blitztemperaturhypothese nach
Blok [11] [94], welche bis dahin nur bei der Auslegung von Stirnradverzahnungen An-
wendung fand, und passte diese auf die Kupplungsverzahnung an. Die Berechnung einer
messbaren Größe als Indikator für die im Flankenkontakt umgesetzte Reibungsenergie
konnte somit bereitgestellt werden. Durch umfangreiche experimentelle Versuchsreihen
validierte Heinz seine theoretischen Berechnungsansätze und stellte mit der Schaffung
eines grundlegenden Verständnisses über die Arbeitsweise von Zahnkupplungen ein um-
fassendes Berechnungsverfahren zur Auslegung dieses Antriebselementes zur Verfügung.
Aufbauend auf diesem Wissen führte Fleiss [42] Untersuchungen zum dynamischen Ver-
halten und zum Axialschub in Zahnkupplungen durch. Im Wesentlichen konnte er hier-
bei eine Veränderlichkeit der Kupplungssteifigkeiten nachweisen sowie deren Ursache und
Wirkung diskutieren. Eine auf fertigungsbedingten Verzahnungsabweichungen beruhende
Kupplungsexzentrizität besitzt demnach eine schwingungserregende Wirkung der Masse-
kräfte, wodurch ein weitreichender Effekt, insbesondere auf die auftretenden Reibungs-
kräfte im Zahneingriff, entsteht.
Komplettiert wurde das Berechnungsverfahren in [52] durch die Ermittlung von Einsatz-
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grenzen der Kupplungsverzahnung, was mit der Arbeit von Strauß [91] erfolgte. Zentra-
ler Gegenstand hierbei war die Analyse des Einlauf- und Verschleißverhaltens unter Be-
rücksichtigung verschleißrelevanter Beanspruchungsgrößen, insbesondere der spezifischen
Reibleistung und der Reibkontakttemperatur. Weitere Untersuchungen dienten dazu, den
Einfluss definierter Betriebsparameter auf das Eintreten kritischer Betriebszustände zu be-
urteilen. Strauß stützte seine Überlegungen auf die Erkenntnisse von Heinz [52] und über-
nahm größtenteils dessen Versuchsapparatur und Ermittlungsverfahren. Er verwies zudem
auf die enorme Bedeutung der in [52] beschriebenen Kontakttemperatur hinsichtlich ihres
Einflusses auf das Verschleißverhalten. Aufgrund sich ändernder Form- und Verlustgrößen
ist demnach die Einlaufphase durch instationäre Betriebsbedingungen gekennzeichnet,
weshalb die Reibtemperatur hierfür eine besondere Relevanz besitzt. Als Hauptbemes-
sungskriterium der Einsatzgrenze definierte Strauß eine kritische Kontakttemperatur un-
ter Einbeziehung des am höchsten beanspruchten Bereichs auf der Zahnflanke. Anhand
dieser empirisch ermittelten Zustandsgröße stellte er fest, dass oberhalb dieser Tempe-
ratur verstärkt Adhäsionsverschleiß auftrat, darunter jedoch die Fressneigung abnahm.
Zur analytischen Erfassung dieses Effektes fand das energetische Verschleißmodell nach
Fleischer [40] Anwendung, womit es gelang, mit Hilfe der sogenannten Reibenergiedichte
eine maßgebende Kenngröße für den Verschleißprozess anzugeben. Ursache und Wirkung
in Bezug auf das Verschleißverhalten in Zahnkupplungen ließen sich auf diese Weise mit-
einander verknüpfen.
Im Anschluss führte Wink [98] eingehende Analysen bezüglich der Komplexbeanspruchung
innerhalb des Tribosystems Mitnehmerverzahnung durch. Das Hauptaugenmerk lag dabei
auf dem Zusammenwirken von mechanischer, thermischer und chemischer Beanspruchung.
Die Erkenntnisse aus [91] wurden dazu aufgegriffen und verallgemeinernd für oszillierende
Roll-Gleitkontakte aufbereitet. Im Rahmen dessen konzentrierte sich Wink auf die Herlei-
tung eines analytischen Zusammenhangs zwischen der auftretenden Reibleistung und der
von Strauß [91] empirisch ermittelten kritischen Kontakttemperatur. Durch entsprechen-
de Prüfstandversuche ließen sich die zuvor erarbeiteten theoretischen Ansätze validieren
und die Ergebnisse vorangegangener Arbeiten konnten auf diese Weise verifiziert werden.
Ergänzend zu diesen Forschungsarbeiten stellte Bauer in [6] Untersuchungen zum Ent-
stehen von Wurmspuren in Zahnkupplungen an. Dabei konzentrierte er sich ähnlich wie
Wink [98] vornehmlich auf die mechanisch-thermische Komplexbeanspruchung an den
Kontaktflächen eines Zahnpaares. Er gab jedoch zu erkennen, dass durch die bis dahin
zugrunde liegende Modellvorstellung lediglich Verzahnungen mit Durchflussschmierung
repräsentiert werden. Auf ölgefüllte Zahnkupplungen dürften seine getroffenen Annah-
men und Erkenntnisse nicht oder nur eingeschränkt angewendet werden. Zur Bemessung
ölgefüllter Zahnkupplungen waren daher weiterhin Versuche an kompletten Bauteilen nö-
tig oder aber FEM-Berechnungen, wie durch Müller in [70] gezeigt.
Sowohl Heinz [52] und Strauß [91] als auch Wink [98] und Bauer [6] konzentrierten sich
bei ihren Arbeiten lediglich auf ein einzelnes Zahnpaar. Da hiermit allerdings eine Vielzahl
von Näherungen und Vereinfachungen sowie Einschränkungen hinsichtlich der Übertrag-
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barkeit auf eine reale Zahnkupplung, vor allem in Bezug auf die Wärmeübertragung,
verbunden waren, bestand in der Folge die Notwendigkeit einer ganzheitlichen Betrach-
tung der Zahnkupplung.
Eine derartige Betrachtungsweise setzte zunächst eine mathematisch exaktere Beschrei-
bung der Geometrie und der Kinematik der Kupplungsverzahnung voraus. In diesem
Kontext ist die Arbeit von Pries [77] herauszustellen, wonach die Verzahnung mit Hilfe
einer optimalen Bombierungsfunktion (unter Bombierung ist die entlang der Zahnbreiten-
koordinate definierte Verschiebung des Evolventenprofils zu verstehen) auf einen einzigen
Betriebspunkt hin optimiert werden kann. Die Grundlage dafür lieferten die Untersu-
chungsergebnisse von Bär und Kunze [7], aus denen hervor ging, dass die bis dahin ange-
nommenen Näherungen zur Beschreibung der Verzahnungsgeometrie unzureichend waren.
Die Diskretisierung der Zahnflanken durch eine differentialgeometrische Beschreibung in
Verbindung mit einer durch den Fertigungsprozess gegebenen Parametrierung ließ die Zu-
ordnung konkreter Flankenabstände zwischen Naben- und Hülsenzahn für die über dem
Umfang verteilten Zahnpaarungen zu. Hiermit war erstmals die Möglichkeit gegeben, das
Eingriffsverhalten der Mitnehmerverzahnung in seiner Gesamtheit zu erfassen.
Fortführend machte sich Bünder [18] diese Erkenntnisse zunutze, um die bisherige Ermitt-
lung von Beanspruchungen in Zahnkupplungen grundlegend zu überarbeiten. Besondere
Aufmerksamkeit galt dabei der Entwicklung eines geschlossenen Modells zur Berechnung
der Lastverteilung, d.h. die Lastaufteilung auf die einzelnen Zahnpaarungen, die infol-
ge der winkligen Auslenkung einen instationären Charakter aufweist. Dies war vor allem
durch das rechnerisch bestimmbare Flankenabstandsverhalten nach [7] möglich. Außerdem
konnten bis dahin nur empirisch nachweisbare Verschleißerscheinungen auf den Zahnflan-
ken durch eine ausführliche Kontaktanalyse rechnerisch nachgewiesen werden. Entschei-
dend dabei war die Erkenntnis, dass bei größeren Auslenkungen keinesfalls von einem, wie
in [52] zunächst angenommen, Linienkontakt im Zahneingriff ausgegangen werden darf,
sondern vielmehr von einer infolge Punktkontakt näherungsweise halbelliptischen Kon-
taktfläche. Dies führte dazu, dass Kontaktprobleme wie Kopf-, Fuß- und Kantentragen
ergründet werden konnten.
Im Rahmen daran anknüpfender Forschungsarbeiten durch Neugebauer [71] galt es fest-
zustellen, welche individuellen Beanspruchbarkeiten der Kupplungsverzahnung, basierend
auf den komplexen Bewegungsvorgängen [18], zugeordnet werden können. Anhand sys-
tematischer Analysen wurden zulässige Bemessungskriterien für die im Mischreibungszu-
stand arbeitende Verzahnung von Zahnkupplungen erstellt, die auf der kritischen spezi-
fischen Reibleistung und der sogenannten Verformungsenergiedichte nach Fleischer [41]
beruhen. Darüber hinaus wurde die maximal auftretende Flankenpressung als eines der
Hauptbeanspruchbarkeitskriterien hinsichtlich Grübchenbildung definiert. Die hohe Aus-
sagekraft der gewonnenen Ergebnisse ist nicht zuletzt der Erkenntnis geschuldet, dass für
den bis dahin als konstant angenommenen Reibwert eine starke Abhängigkeit von der
jeweiligen Zahnpaarung und dem Drehwinkel besteht. Die wesentliche Erkenntnis die-
ser Untersuchungen war, dass oberhalb der ermittelten Beanspruchungsgrenzen bei einem
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Verlagerungswinkel ε ≤ 0, 5◦ Grübchenbildung, bei Werten ε > 0, 5◦ vermehrt Fressen auf-
tritt. Zudem stellte Neugebauer fest, dass sich mit größerem Auslenkungswinkel (ε > 1, 5◦)
respektive einer zunehmend instationären Lastverteilung der Tribozustand zwischen den
kontaktierenden Zahnflanken leicht verbessert. Allerdings liefern diese Zuordnungen nach-
weislich nur eine Orientierung für das potentiell auftretende Schadensbild. Das zweite
Hauptbemessungkriterium kritische spezifische Reibleistung steht demnach nicht explizit
repräsentativ für eine Fresslastgrenze.
Die umfangreichen, wobei stark praxisorientierten Ausführungen von Beckmann [9] sind
Ursprung einer langjährigen Berufserfahrung. Dabei basieren die Forschungsergebnisse
zu einem großen Teil auf experimentellen Untersuchungen, deren Fokus auf der mecha-
nischen Bemessung von Zahnkupplungen lag und somit einer fertigungsgerechten und
anwendungssicheren Auslegungsmethode zuträglich sind. Hierbei greift Beckmann die we-
sentlichen Erkenntisse aus den Arbeiten von Bünder [18] und Neugebauer [71] auf.
Im Zuge weiterführender Forschung ist es durch die Arbeit von Globig [45] gelungen,
in Abhängigkeit von den Belastungs- und Betriebsparametern sowie den Oberflächenei-
genschaften der Zahnflanken ein über dem Drehwinkel instationäres Reibwertverhalten
zu beschreiben. Damit konnte gezeigt werden, dass zunehmende Auslenkungswinkel eine
stärkere Instationarität des Reibwertes zur Folge haben. Die tribologische Beanspruchung
der kontaktierenden Zahnflanken sinkt dadurch aufgrund besserer Schmierstoffzugäng-
lichkeit und günstigerer Verdrängerwirkung im Schmierspalt. Gleichwohl erzeugen diese
Umstände eine Erhöhung der Schmierstofftemperatur, was vor allem in den Bewegungs-
umkehrpunkten zu kritischen Reibzuständen führen kann. Allerdings finden sich keine
expliziten Angaben zu den vorherrschenden Kontakttemperaturen. In der von ihm formu-
lierten Reibwertfunktion werden jedoch Einflüsse durch die Betriebsbedingungen im Sinne
eines begrenzten Ölangebotes und eines nichtisothermen Schmierproblems berücksichtigt.
Verschleißanalysen an verlagerungsfähigen Zahnwellenverbindungen durch Spura [90] führ-
ten im Hinblick auf die Detektion von Fressen zu einem vergleichbaren Ergebnis wie in
[71]. Darüber hinaus findet in [90] das Berechnungsmodell zur deterministischen Reib-
temperaturermittlung von Heinz [52] Verwendung, welches allerdings nachweislich kaum
aussagefähige Ergebnisse zulässt [17].
Die hier aufgeführten Referenzen geben eindeutig zu erkennen, dass es im Zuge kontinu-
ierlicher Forschungstätigkeit einen ständigen Erweiterungsprozess bestehenden Wissens
sowie neue Denkweisen und methodische Ansätze zur Bemessung von getriebebewegli-
chen Mitnehmerverzahnungen, insbesondere von Zahnkupplungen, gegeben hat. Dieser
Forschungsprozess ist jedoch in seinem Umfang keinesfalls mit dem Forschungsaufwand
zu Stirnradverzahnungen vergleichbar.
Der Literatur kann eine Fokussierung auf jene Betriebsbedingungen entnommen werden,
denen aufgrund der Häufigkeit ihres Auftretens eine entsprechend hohe praktische Re-
levanz zu unterstellen ist. Das bedeutet vor allem eine Sensibilisierung der Betrachtung
hinsichtlich eines Auslenkungsbereiches, der nachweislich tribologisch vorteilhafte Bedin-
gungen mit ausreichendem Schmierstoffangebot und vergleichsweise günstigen Pressungs-
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verhältnissen impliziert.
Trotz dieser zahlreichen Bestrebungen ist es dennoch bislang nicht gelungen, der Problem-
stellung Fressen in verlagerungsfähigen Mitnehmerverzahnungen erfolgreich zu begegnen.
Dadurch steht nach wie vor die Forderung nach einer allgemein gültigen Methode für den
Nachweis über die Fresstragfähigkeit derartiger Verzahnungen im Raum.
2.2 Fresstragfähigkeit von Stirnradverzahnungen
Bereits im Jahre 1937 wurde von Blok [11] erkannt, dass es für jede Kontaktpaarung ei-
ne konstante, kritische Temperatur gibt, deren Überschreitung ein Versagen der Paarung
durch extrem hohen Verschleiß mit dem Ausgang Fressen zur Folge hat.
Seit Veröffentlichung dieser Blokschen Blitztemperaturhypothese und deren Adaption auf
die Flankenkontakte in Stirnradverzahnungen (vgl. Theyse [94]) ist eine intensive For-
schungstätigkeit zu Fressverschleiß und Fresstragfähigkeit bei derart technisch relevanten
Wälz-Gleit-Paarungen zu verzeichnen.
Vor diesem Hintergrund untersuchte Fleck [37] als einer der Ersten die Gültigkeit der
Blitztemperaturhypothese nach Blok hinsichtlich ihrer Anwendung bei Stirnradverzah-
nungen. Im Ergebnis konnte dieses Postulat bestätigt werden. Als Folge dessen etablierte
sich die Bestimmung der Blitztemperatur als weitgehend zuverlässige Herangehensweise
bei der Bewertung der Fresstragfähigkeit in Stirnradverzahnungen.
Das Blitztemperaturverfahren unterliegt der Annahme, dass die entlang der Eingriffs-
strecke maximal auftretende Kontakttemperatur als Summe aus Massentemperatur und
maximaler Blitztemperatur ursächlich für den entstehenden Fressschaden ist. Unter Be-
rücksichtigung des kontinuierlichen Reibkontaktes während des Zahneingriffs wurden im
Fortgang Überlegungen angestellt, die zu einer gemittelten Blitztemperatur führten. Auf
den Vorarbeiten von Lechner [61], Eiselt [35], Cameron [19] und Seitzinger [87] ent-
wickelten Winter und Michaelis [99] eine geeignetere Methode, um die Fresstragfähig-
keit in Stirnradgetrieben beurteilen zu können. Bei dem sogenannten Integraltemperatur-
Verfahren, welches in [67] umfassend beschrieben ist, wird eine mittlere Temperatur im
Zahnkontakt ermittelt, die sich als Summe der Massentemperatur und einer über dem
Eingriff mittleren Blitztemperatur ergibt. Diesen Arbeiten liegt die Vorstellung zugrun-
de, dass die Ursache für Fressen in dem Versagen des Schmierfilms zu finden ist. Dabei
spielen die Temperaturbeständigkeit des Schmierstoffs und die mechanische Belastung im
Flankenkontakt eine wesentliche Rolle. Die in [35], [61] und [87] gewonnenen Erkenntnisse
beruhen vorwiegend auf experimentellen Ergebnissen, anhand derer empirische Berech-
nungsansätze abgeleitet worden sind. Schauerhammer [80] hat die unterschiedlichen Be-
rechnungsansätze in [35], [61], [87] und [99] eingehend analysiert und durch experimentelle
Untersuchungen auf deren Aussagefähigkeit hin überprüft. Er kam zu dem Schluss, dass
zum Teil nicht unerhebliche Diskrepanzen zwischen den jeweils ermittelten Tragfähigkei-
ten auftreten. Allerdings bleibt festzuhalten, dass sich mit dem theoretischen Ansatz zum
Integraltemperatur-Verfahren nach [99] die real vorherrschenden Verhältnisse im Flanken-
kontakt nach dem aktuellen Stand der Technik am besten beschreiben lassen.
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Um den herausragenden Einfluss der Massentemperatur berücksichtigen zu können, wel-
cher bereits von Eiselt [35] erkannt wurde, sind ferner Untersuchungen zur Determinierung
des Wärmehaushaltes an Stirnradgetrieben durchgeführt worden [43], [68].
Die im Zuge jahrzehntelanger Forschungsarbeit zusammengetragenen Erkenntnisse fan-
den schließlich Eingang in die Normen DIN 3990-4 [28] und DIN ISO 14635-1 [30] und
sind seitdem fester Bestandteil bei der Auslegung von Stirnradverzahnungen. Allerdings
sind sowohl das Blitztemperatur- als auch das Integraltemperatur-Verfahren nicht frei
von Defiziten. Dies belegen die weiterführenden Forschungsarbeiten zur Erweiterung des
eingeschränkten Gültigkeitsbereichs der Blokschen Blitztemperaturhypothese [78] sowie
zur Bestimmung der örtlichen Fresstragfähigkeit, wobei insbesondere die Einflüsse von
Hoch- und Schrägverzahnungen im Fokus standen [53]. Hieraus wird ersichtlich, wie eng
der Geltungsbereich dieser etablierten Methoden (Blitztemperatur- und Integraltempera-
turverfahren) zur Bestimmung der Fresstragfähigkeit in Stirnradverzahnungen gefasst ist.
Das Wissen um die Defizite dieser Verfahren wird auch explizit durch die verhältnismäßig
unsicheren Beschreibungen zum Auftreten von Fressen anhand der Fresssicherheiten in-
nerhalb der Norm DIN 3990-4 [28] offensichtlich, wie Tabelle 2.1 zu entnehmen ist.
Tabelle 2.1: Rechnerische Fresssicherheiten SintS nach dem Integraltemperaturverfahren,
nach DIN 3990-4 [28] (aus [83])
SintS < 1, 0
Mit hoher Wahrscheinlichkeit ist mit dem Auftreten von Fressern
zu rechnen.
1, 0 ≤ SintS ≤ 2, 0
Bei sorgfältigem Einlauf der Getriebe, gutem Tragbild und zu-
treffenden Annahmen der im Betrieb auftretenden Belastungen
sind keine Fressschäden zu erwarten. Insbesondere bei ungenü-
gendem Abbau der Fertigungsrauheit und nach ungenügender
Ausbildung des Höhen- und Breitentragens der Verzahnung kön-
nen Schäden nicht ausgeschlossen werden.
SintS > 2, 0 Ein Fressen ist kaum zu befürchten.
2.3 Adhäsive Kontaktprobleme
Adhäsion entsteht durch die Anziehung elektrisch neutraler Atome oder Körper in ei-
nem Abstand gleich oder größer eines interatomaren Abstands mit den sogenannten
Dispersions- oder van-der-Waals-Kräften [76]. Dies kann sowohl zwischen festen und flüs-
sigen Phasen als auch zwischen gleichartigen Phasen auftreten. Die Betrachtung des Rei-
bungsproblems Fressen setzt die Annahme von reiner Festkörperreibung voraus, weshalb
der Fokus auf die adhäsiven Bindungen zwischen den festen Oberflächen der Kontakt-
partner zu richten ist.
Die Problemstellung des Kontaktes fester elastischer Körper mit leicht gekrümmten Ober-
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flächen ist 1882 durch Hertz [54] gelöst worden. Viele Jahre später formulierte Bradley
[16] eine Lösung für den Normalkontakt zwischen einer starren Kugel und einer starren
Ebene unter Betrachtung reiner Adhäsion. Derjaguin [23] lieferte eine Adhäsionstheorie
für feste Körper, welche sich sowohl mit dem Hertzschen Problem als auch mit der Theorie
von Bradley auseinandersetzte. Im Ergebnis leitete er unter Beachtung einer sich ausbil-
denden Kontaktfläche eine von dieser Fläche unabhängige Adhäsionskraft ab, die durch
eine Korrektur der Hertzschen Formeln für das Kontaktproblem berücksichtigt wird.
1971 stellten Johnson, Kendall und Roberts (JKR-Theorie) [57] einen theoretischen Ansatz
zur Lösung des adhäsiven Kontaktproblems zwischen elastischen Körpern vor. Derjaguin,
Müller und Toporov (DMT-Theorie) [24] entwickelten dazu eine alternative Adhäsions-
theorie. Beide Theorien gehen von einer Oberflächendeformation der Kontaktpartner aus.
Entgegen der DMT-Theorie, wonach Adhäsion in einem ringförmigen Bereich außen um
die Kontaktfläche auftritt, vergrößert sich nach der JKR -Theorie die reale Kontaktfläche
infolge der Adhäsion.
Im Nachgang sind diese beiden Adhäsionstheorien u.a. durch Pashley und Tabor [73],
[74] analysiert worden. Es zeigte sich, dass sowohl die JKR- als auch die DMT-Theorie
Spezialfälle darstellen. Der Unterschied in den Ergebnissen ist jedoch sehr gering [76].
Darüber hinaus ergaben die Untersuchungen zum Deformations- und Adhäsionsverhalten
metallischer Kontakte, dass die adhäsive Grenzflächenenergie bei oberflächenbehandelten
Metallen deutlich geringer ist als bei unbehandelten Metalloberflächen. Das Adhäsions-
verhalten selbst unterscheidet sich jedoch grundsätzlich nicht.
Dass ein Einsetzen von adhäsivem Kontakt mit dem Versagen des Schmierstoffs einher-
geht, wurde durch die Untersuchungen von Matveevsky et. al. [66] nachgewiesen. Die
Autoren widmeten sich der Ergründung des Zusammenhangs zwischen der Temperatur-
beständigkeit additivierter Schmierstoffe in Reibkontakten mit verschiedenen Eisenlegie-
rungen und der vorherrschenden adhäsiven Grenzflächenenergie. Es stellte sich heraus,
dass zwischen der kritischen Öltemperatur und der Grenzflächenenergie ein nahezu linea-
rer Zusammenhang besteht.
Fleischer erkannte, gestützt auf die Arbeiten von Gnilke [46], dass ein mechanisches
Durchdrücken des Schmierfilms zwischen den Mikroerhebungen innerhalb des Kontak-
tes nicht möglich ist. Er geht davon aus, dass ein Schmierfilmdurchbruch thermischen
Ursprungs ist [38] [39]. Damit vertrat Fleischer die gleiche Vorstellung wie Kragelski [59]
oder Bowdon [14], dass Festkörperreibung sich stets aus einer deformativen und einer ad-
häsiven Kraftkomponente ergibt.
Von Solovyev wurde in [88] auf der Grundlage der Arbeiten von Bartel [3] und Kragelski
[59] eine Berechnungsmethode vorgestellt, womit die Scherfestigkeit adhäsiver Bindungen
in Abhängigkeit von den Werkstoffeigenschaften ermittelt werden kann. Dabei berück-
sichtigte er den Temperatureinfluss auf die mechanischen und die thermophysikalischen
Eigenschaften der Festkörper und des Schmierstoffs, woraus eine maßgebliche Beeinflus-
sung der Festkörperreibung resultiert.
Experimentelle Untersuchungen zur Festkörperreibung zwischen Stahl/Stahl-Paarungen
auf einem Scheibe/Ebene-Tribometer verhalfen Gåård et. al. [44] zu der Erkenntnis, dass
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unabhängig von den Belastungen und den Reibgeschwindigkeiten das Einsetzen von Ad-
häsion bei nahezu gleichen Reibtemperaturen beobachtet werden kann.
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Vor dem Hintergrund des aktuellen Kenntnisstands und der aufgezeigten Problemstellung
wird deutlich, dass sowohl bei Stirnradverzahnungen als auch bei verlagerungsfähigen Mit-
nehmerverzahnungen das adhäsive Kontaktproblem Fressen einen zum Teil schwierig zu
prognostizierenden Schadensfall darstellt. Nichtsdestoweniger existieren für Stirnradver-
zahnungen dahingehend bereits allgemein gültige Bemessungsmethoden.
Aus diesem Grund soll die vorliegende Arbeit durch die Erweiterung der bisherigen Her-
angehensweise bei der Auslegung von Mitnehmerverzahnungen in Zahnkupplungen im
Hinblick auf die Fresstragfähigkeit einen substanziellen Beitrag leisten. Mit dieser Arbeit
wird das Ziel verfolgt, die theoretischen Grundlagen in Form eines Berechnungsansatzes
für einen Fresstragfähigkeitsnachweis für verlagerungsfähige Mitnehmerverzahnungen in
Zahnkupplungen zu erarbeiten.
Aus DIN 3979 [27] ist nachweislich bekannt, dass Fressen einen thermisch induzierten
Schadensfall infolge von Adhäsionsverschleiß darstellt. Die in DIN 3990-4 [28] standar-
disierten Methoden, Blitztemperatur- und Integraltemperaturverfahren, beinhalten die
Ermittlung einer rechnerischen Fresssicherheit, welche sich aus dem Verhältnis einer defi-
nierten kritischen Kontakt- bzw. Fresstemperatur und einer, der Belastungssituation ent-
sprechend, auftretenden Reibtemperatur im Flankenkontakt ergibt. Grundsätzlich wird
in der hier vorliegenden Arbeit ebenfalls dieser Lösungsansatz verfolgt.
Zur Erreichung dieser Zielsetzung bedarf es eines Berechnungsalgorithmus, der die Er-
mittlung der innerhalb der einzelnen Zahnpaarungen der Mitnehmerverzahnung auftre-
tenden Kontakttemperaturen gewährleistet. Die in der Literatur zu findenden Ansätze
bilden hierfür lediglich das thermische Problem in durchflussgeschmierten Zahnkupplun-
gen ab. Deshalb wird für ölgefüllte Zahnkupplungen ein grundlegend neuer Algorithmus
entwickelt. Hierzu ist die Erarbeitung eines tribomechanischen Kontaktmodells notwen-
dig, welches die besonderen kontaktgeometrischen und kinematischen Eigenschaften der
verlagerungsfähigen Mitnehmerverzahnungen in Zahnkupplungen berücksichtigt. Darüber
hinaus ist dieses Kontaktmodell die Grundlage für die Ermittlung und Beurteilung der
tribologischen Verhältnisse innerhalb des Flankenkontaktes.
Es ist bekannt, dass ölgefüllte Zahnkupplungen mit fortschreitender Betriebsdauer höhe-
re Betriebstemperaturen annehmen. Die Bestimmung der auftretenden Temperaturen im
Flankenkontakt erfordert aus diesem Grund die Kenntnis über den mit der Betriebsdauer
veränderlichen thermischen Zustand innerhalb der Zahnkupplung. Die vorgestellte Lösung
des betrachteten thermischen Problems beruht auf der Entwicklung eines geschlossenen,
ganzheitlichen Berechnungsmodells zur Beschreibung der Wärmeübertragung in und an
Zahnkupplungen. Ausgehend von der Energiedissipation von Reibung in Wärme im Flan-
kenkontakt gilt es, vor allem die Wärmeausbreitung und die Temperaturverteilung in der
Zahnkupplung sowie den Wärmeübergang an die Umgebung deterministisch zu erfassen.
3 Zielsetzung und Inhalt der Arbeit
Die Beurteilung der tribologischen Verhältnisse im Zahneingriff der Einzelzahnpaarun-
gen der Mitnehmerverzahnung setzt voraus, dass die Entscheidung, ob ein Tribozustand
günstig oder ungünstig in Bezug auf das Auftreten von Adhäsionsverschleiß ist, auf der
Definition von Beanspruchungsgrenzen gründet. In der Literatur sind unterschiedliche Be-
anspruchungsgrenzen angegeben, die sich in ihrer Definition widersprüchlich verhalten. Im
Rahmen dieser Arbeit muss demzufolge die Diskussion geführt werden, inwieweit die ge-
nannten Grenzdefinitionen auf die hier betrachtete Problemstellung zur Fresstragfähigkeit
zutreffend sind. Darauf aufbauend erfolgt die Ableitung von geeigneten Beanspruchungs-




In der vorliegenden Arbeit wird sich eines kontaktspezfischen Problems angenommen,
woraus sich die Notwendigkeit einer adäquaten Beurteilung der in Zahnkupplungen vor-
herrschenden Kontaktbedingungen ableitet. Dazu gehören neben den geometrischen und
kinematischen Eigenschaften der Verzahnung auch die Reibungszustände innerhalb der
Zahnflankenkontakte. Mit Blick auf die Fresstragfähigkeit ist es von besonderem Interesse,
die analytische Beschreibung der Festkörperreibung darzulegen. Ferner ist das Verständ-
nis über die thermodynamischen Aspekte der Wärmeübertragung zu schaffen.
Im Folgenden werden zum allgemeinen und weiterführenden Verständnis die elementaren
Grundlagen dazu aufbereitet.
4.1 Geometrie und Kinematik von Zahnkupplungen
Für die Herstellung von Mitnehmerverzahnungen in Zahnkupplungen wird, trotz der ki-
nematischen und lastverteilungsbezogenen Nachteile, das evolventische Bezugsprofil nach
DIN 867 [25] verwendet, da hierfür bereits die technologischen Prozesse und Werkzeuge
aus der Laufverzahnungsfertigung zur Verfügung stehen. Es gelten die Grundbezeichnun-
gen nach DIN 3960 [26]. Kenntnisse über die Dimensionierung und Auslegung derartiger
Verzahnungen (u.a. [62]) werden vorausgesetzt. Allerdings ist zu beachten, dass sich die
kinematischen Bedingungen und damit die Beanspruchungsverhältnisse in der Mitneh-












Abbildung 4.1: Exponierte Eingriffsstellungen innerhalb einer um den Winkel ε ausge-
lenkten Mitnehmerverzahnung
4 Grundlagen
Zahnkupplungen bestehen aus einer außenverzahnten Kupplungsnabe und einer Kupp-
lungshülse, die mit einer Innenverzahnung ausgeführt ist. Aufgrund der Möglichkeit zum
Ausgleich winkliger Verlagerungen um einen Winkel ε entsteht innerhalb der Verzahnung
eine sogenannte Kipp-Schwenk-Kinematik (Abbildung 4.1). Dabei treten zwei markan-
te Eingriffstellungen in Erscheinung. In der Schwenkstellung bei ϕ = 0◦ bzw. ϕ = 180◦
kommt es zu einem Verschwenken der Außen- gegenüber der Innenverzahnung um den
Winkel ε. Die Kippstellung bei ϕ = 90◦ bzw. ϕ = 270◦ ist dadurch gekennzeichnet, dass
der in dieser Eingriffsstellung befindliche Nabenzahn um den Winkel ε in der Zahnlücke
der Hülsenverzahnung verkippt.
4.1.1 Bombierung
Die Verzahnung der Kupplungsnabe wird zur Realisierung der Verlagerungsfähigkeit mit
dem Ziel einer Beanspruchungsreduktion im Zahneingriff entlang der Zahnbreitenrich-
tung ballig ausgeführt, was generell als Bombierung bezeichnet wird (Abbildung 4.2).
Dabei wird das Fertigungswerkzeug (Stoßrad oder Wälzfräser) in der Regel entlang einer
Kreisbogenbahn mit dem Radius rB geführt, wobei eine Verzahnung mit einer zahnbrei-
tenabhängigen Profilverschiebung entsteht. In der Zahnmitte befindet sich die Nullrad-
Evolvente, sofern aus kinematischer Notwendigkeit eine ganzheitliche Profilverschiebung
der Verzahnung nicht erforderlich ist. Für diese Zahnbreitenbombierung wird die Kenn-












4.1.2 Krümmungseigenschaften der Zahnflanken
Die Herstellung von Mitnehmerverzahnungen in Zahnkupplungen erfolgt üblicherweise
durch Wälzstoßen bzw. Wälzfräsen. Die Innenverzahnung wird im Wälzstoßverfahren und
die bombierte Außenverzahnung aus wirtschaftlichen Gründen vornehmlich im Wälzfräs-
verfahren erzeugt. Das in [8] und [77] beschriebene Hinterschneiden führt jedoch dazu,
dass, bei gleicher Bombierung, imWälzfräsverfahren hergestellte Verzahnungen eine Ober-
flächengeometrie aufweisen, die von der einer wälzgestoßenen Verzahnung abweichen. Das
Hinterschneiden stellt ein sehr komplexes mathematisches Problem dar, dessen Lösung
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bislang noch aussteht. Wälzgestoßene Zahnflanken sind aufgrund der Werkzeugbewegung
mathematisch einfacher beschreiben [7], weshalb in der vorliegenden Arbeit für die Zahn-
kontaktanalyse auf diese Darstellung der Flankengeometrien zurückgegriffen wird.
Infolge der aufgebrachten Bombierung entstehen fertigungsbedingt doppelt gekrümmte
Zahnflanken in der Nabenverzahnung, wohingegen die Hülsenverzahnung eine einfache
Krümmung (Evolvente) besitzt. Die sich daraus ergebenden Krümmungsverhältnisse wur-
den in [18] ausführlich beschrieben und sollen an dieser Stelle nicht näher ausgeführt wer-
den. Ein grundlegender Überblick ist dennoch sinnvoll.
Für die differenzierte Analyse der Kontaktbedingungen in Abschnitt 5.1 wird die Dar-
stellung der kontaktierenden Zahnflanken anhand zweier senkrecht zueinander stehenden
Ebenen vorgenommen (vgl. Abbildung 4.3). Der Achsschnitt verläuft dabei parallel zur
Rotationsachse der betrachteten Verzahnung und bildet die Zahnform in Zahnbreiten-
richtung ab. Eine Variation des Achsschnittes erfolgt zwischen Zahnfuß und Zahnkopf.
Senkrecht hierzu steht der Stirnschnitt, der das Evolventenprofil enthält und gemäß der
Bombierung entlang der Zahnbreitenrichtung veränderlich ist.
Achsschnitt
Stirnschnitt
Abbildung 4.3: Achsschnitt und Stirnschnitt am Nabenzahn
Bezugnehmend auf die Parameterdarstellung einer wälzgestoßenen Zahnflanke [7] lässt
sich eine Vielzahl von Stirn- und Achsschnitten sowohl für die Naben- als auch für die Hül-
senverzahnung generieren, deren Schnittpunkte ein geometrisches Netz der Zahnflanken-
oberflächen bilden. Das Zusammentreffen eines Schnittpunktes auf der Nabenflanke mit
einem Schnittpunkt auf der Hülsenflanke definiert einen Kontaktpunkt. Jedem Netzpunkt
auf der Zahnflanke kann ein entsprechender Krümmungsradius, jedem Kontaktpunkt ein
Ersatzkrümmungsradius zugeordnet werden. Eine detailliertere Betrachtung hierzu wird
in Abschnitt 5.1.2 vorgenommen.
4.1.3 Kontaktpunktbewegung
Bei Zahnkupplungen ist grundsätzlich davon auszugehen, dass in den einzelnen Zahn-
paarungen Punktkontakt vorliegt. Während eines vollständigen Kupplungsumlaufs be-
schreibt der Kontaktpunkt, der kinematisch idealisiert als einzelner Punkt ohne Kontakt-
flächendeformation betrachtet wird, einen Weg auf der Zahnflanke gemäß der sogenannten
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„Kontaktpunkt-Acht“ [18]. Die in Abbildung 4.4 dunkel hinterlegten Flächen verweisen



















Abbildung 4.4: Kontaktpunktverlauf auf dem Nabenzahn für eine Kupplungsumdrehung
(„Kontaktpunkt-Acht“ [18])
Aus den Verläufen der im Flankenkontakt auftretenden Relativgeschwindigkeiten in Ab-
bildung 4.5 wird ersichtlich, dass, mit Verweis auf die Abbildung 4.4, die höchst bean-
spruchten Bereiche auf den Zahnflankenoberflächen zusammenfallen mit den kinematisch
bedingten Bewegungsumkehrpunkten in den Kippstellungen.











































Abbildung 4.5: Relativgeschwindigkeiten im Flankenkontakt in Abhängigkeit vom Dreh-
winkel für unterschiedliche Bombierungsverhältnisse
Bei der Relativbewegung der Zahnflanken zueinander treten zwei Geschwindigkeiten auf.
Die hydrodynamische Geschwindigkeit vhy (Summengeschwindigkeit) ist maßgebend für
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den Schmierfilmbildungsprozess und die Gleitgeschwindigkeit vgl (Differenzgeschwindig-
keit) determiniert im Wesentlichen die Reibungsintensität. In [18] werden zur Berechnung
dieser Größen die Näherungsgleichungen (4.2) und (4.3) angegeben


















mit fα = 1, 8− 0, 04 · α0 .
4.1.4 Verzahnungs- und Belastungsdaten der Referenzzahnkupplung
In den Arbeiten von Neugebauer [71] und Globig [45] sind die theoretischen und experi-
mentellen Untersuchungen anhand einer Beispielverzahnung durchgeführt worden. Da die-
se Arbeit unmittelbar auf deren Erkenntnissen aufbaut und eine direkte Vergleichbarkeit
der Ergebnisse wünschenswert ist, wird ebenfalls diese Referenzverzahnung verwendet.
Die in den Kapiteln 5 und 6 aufgeführten Ergebnisse basieren, sofern nicht anders ange-
geben, darauf. In der Tabelle 4.1 sind die wesentlichen Parameter aufgeführt. Angaben zu
den verzahnungsperipheren Geometrieparametern sind dem Anhang 9.2 zu entnehmen.
Tabelle 4.1: Verzahnungs- und Belastungsangaben für die Referenzzahnkupplung
Normalmodul m in [mm] 2,5
Zähnezahl z in [mm] 42
Normaleingriffswinkel α0 in [◦] 20
Bombierungsradius rB in [mm] 52,5
Zahnbreite der Hülse bH in [mm] 25
Zahnbreite der Nabe bN in [mm] 14
Maximaler Auslenkungswinkel εmax in [◦] 1,5
Maximales Drehmoment Tmax in [Nm] 2500
Maximale Drehzahl nmax in [min−1] 5000




Der Begriff Reibung wird in der Literatur unterschiedlich definiert, da er aufgrund sei-
ner phänomenologischen Erscheinung verschiedene Interpretationsmöglichkeiten bietet.
Grundsätzlich lässt sich in Abhängigkeit von den am Reibungsprozess beteiligten Stoff-
bereichen in innere und äußere Reibung unterscheiden. Äußere Reibung liegt vor, wenn
die sich berührenden Stoffbereiche verschiedenen Körpern zuzuordnen sind, bei innerer
Reibung befinden sich die Stoffbereiche in ein und demselben Körper. Dabei vertritt Czi-
chos [22] die Auffassung, dass Reibung als Bewegungswiderstand zu verstehen ist, der
eine Relativbewegung (als Relativbewegung wird im tribologischen Sprachgebrauch die
entgegengesetzt gerichtete Bewegung zwischen zwei Reibpartnern definiert) kontaktieren-
der Körper verhindert oder dieser entgegenwirkt. Kragelski [59] formuliert den Begriff der
äußeren Reibung als einen Prozess der Energiedissipation, welcher bei Tangentialverschie-
bung von zwei sich berührenden Festkörpern abläuft. Fleischer führt in [40] diese Definiti-
on weiter aus und beschreibt Reibung als Verlust an mechanischer Energie beim Beginnen,
Ablaufen oder Beenden einer Relativbewegung zwischen sich berührenden Stoffbereichen.
Nach [40] lassen sich drei Formen der Reibung unterscheiden:
• Bewegungsreibung: Verlust mechanischer Energie beim Ablaufen einer Relativ-
bewegung sich berührender Stoffbereiche
• Haltereibung: Verlust mechanischer Energie beim Beginnen/Beenden einer tan-
gentialen Relativbewegung sich berührender Stoffbereiche
• Stoßreibung: Verlust mechanischer Energie beim Beginnen/Beenden einer norma-
len Relativbewegung sich berührender Stoffbereiche.
Nach dieser Definition ist bei Zahnkupplungen davon auszugehen, dass im Betrieb alle
drei Reibungsformen in den einzelnen Zahnpaarungen auftreten. Dabei liegt grundsätzlich
Gleitreibung überlagert mit einem Rollreibungsanteil vor. Die Kinematik des Zahnkon-
taktpunktes und die auftretenden tangentialen Belastungen im Flankenkontakt bewir-
ken, dass insbesondere in den Bewegungsumkehrpunkten vornehmlich Bewegungsreibung
(vgl → max, Abb. 4.5) auftritt. In den Schwenkstellungen überwiegt der Rollreibungsan-
teil (vgl → 0, Abb. 4.5) und es ist durch des Ausbleiben einer tangentialen Relativbewe-
gung zwischen den Zahnflanken von Haltereibung auszugehen. Infolge der Normalkraft-
komponente im Flankenkontakt liegt Stoßreibung vor.
Neben diesen Reibungsformen treten unterschiedliche Reibungszustände zwischen den
Reibpartnern auf. Dabei wird unterschieden zwischen den Zuständen der Festkörperrei-
bung, Grenzreibung, Mischreibung und Flüssigkeitsreibung. Die einzelnen Reibungszu-
stände mit den repräsentativen Reibwerten lassen sich in Abhängigkeit vom Verhältnis der
Schmierfilmdicke zu den Oberflächenrauheiten einteilen und anhand der Stribeck-Kurve
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Abbildung 4.6: Verschiedene Reibungszustände in einem tribologischen System (Stribeck-
Kurve), nach [22]
4.2.1 Reibungszustände in Mitnehmerverzahnungen
Der tribologische Zustand innerhalb der Mitnehmerverzahnung in Zahnkupplungen ist
sehr komplex und durch das Vorhandensein der verschiedenen Reibungszustände gekenn-
zeichnet. Es erscheint daher als sinnvoll, die Eigenschaften der einzelnen Reibungszustände
zu beleuchten. Einen umfassenden Überblick zu den technisch relevanten Reibungszustän-
den bietet die einschlägige Fachliteratur [3], [4], [22], [40], [59], [88]. An dieser Stelle werden
zum weiterführenden Verständnis die wesentlichen Aspekte darin kurz erläutert.
4.2.1.1 Festkörperreibung
Reine Festkörperreibung tritt auf, wenn die Oberflächen der Reibpartner in unmittel-
barem Kontakt stehen und so die auftretenden Kräfte übertragen. Dabei resultiert die
Festkörperreibung stets aus einem Deformations- und einem Adhäsionsanteil, weshalb
Bowden [14] und Kragelski [59] von einer Doppelnatur der Reibung sprachen.
Die Deformationsprozesse finden infolge mechanischer Wechselwirkungen an den Mikro-
erhebungen innerhalb der Kontaktfläche zwischen den Reibpartnern und in den darunter
liegenden Stoffbereichen statt. Die typische Einlaufphase von Reibkontakten ist durch eine
Einebnung dieser Mikroerhebungen gekennzeichnet, sodass sich die deformativen Vorgän-
ge im Anschluss auf die oberflächennahen Schichten der Kontaktpartner konzentrieren.
Molekulare Wechselwirkungen führen zu adhäsiven Bindungen innerhalb der Kontaktpaa-
rung. Der Begriff Adhäsion kann im tribologischen Sprachgebrauch auf einen Metall/Metall-
Kontakt mit Materialübertrag reduziert werden, der zum Fressen der Reibpaarung bzw.
Adhäsionsverschleiß führen kann. Zur Ausbildung adhäsiver Bindungen sind Oberflä-
chenbereiche mit freien Oberflächenenergien (Bindungskräfte) erforderlich. Die adhäsiven
Wechselwirkungsflächen werden durch Deformation der Oberflächenrauheiten gebildet [4].
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Im Folgenden wird davon ausgegangen, dass dem Auftreten von Adhäsionskontakt die Ein-
ebnung der Oberflächenmikroerhebungen vorausgeht. Diese Betrachtungsweise impliziert
die Entstehung von Adhäsionsverschleiß bzw. Fressen erst nach der Einlaufphase.
Neben den Grundmechanismen Deformation und Adhäsion wird das Reibungs- und Ver-
schleißverhalten bei Festkörperreibung zusätzlich durch die Struktur und die Eigenschaf-
ten sich ausbildender Grenzschichten (Grenzschichtreibung) bestimmt. In geschmierten
Kontakten können schichtbildende Additive eine unterstützende Wirkung bei der Bil-
dung von Grenzschichten haben. Die Wirksamkeit der Additive hängt dabei von der
Aktivierungsenergie, der Oberflächentemperatur, der Additiv-Konzentration sowie den
chemisch-physikalischen Eigenschaften des Festkörpers und dem Trägerschmierstoff ab.
Die Wechselbeziehungen zwischen Deformation, Adhäsion und tribochemischer Grenz-
schichtbildung bestimmen maßgeblich das Festkörperreibungsverhalten. Die Berechnung
der Festkörperreibung erfordert daher eine ganzheitliche Betrachtung, was zurzeit nicht
vollständig möglich ist [4]. Im Fortgang dieser Arbeit sollen daher lediglich die deformative
und die adhäsive Komponente der Festkörperreibung berücksichtigt werden.
4.2.1.2 Flüssigkeitsreibung
Sind die kontaktierenden Stoffbereiche vollständig durch eine Schmierstoffschicht getrennt,
liegt Flüssigkeitsreibung vor. Dabei handelt es sich um innere Reibung. Gemäß dem Ver-
ständnis von energetischen Umwandlungsprozessen durch Reibung erfolgt innerhalb der
Flüssigkeit eine Energiedissipation, die maßgeblich von der Scherung der Schmierstoff-
schichten bestimmt wird. Der dabei auftretende Bewegungswiderstand findet in einer
Schubspannung Ausdruck, welche insbesondere durch die druck- und temperaturabhän-
gige Schmierstoffviskosität beeinflusst wird. Für die Reibkontakte in Mitnehmerverzah-
nungen erfolgt die Berechnung dieser Schubspannung nach dem Modell des Newtonschen
Fluids (Abbildung 4.7), wonach zwischen Scherrate γ̇ = vgl
h0
und resultierender Schub-
spannung τF ein linearer Zusammenhang (Proportionalitätsfaktor Viskosität ηF ) besteht
(Gleichung (4.4)).
Die meisten in Zahnkupplungen eingesetzten Schmieröle (additivierte Mineralöle, synthe-
tische Öle) weisen jedoch strukturviskoses und damit nicht-Newtonsches Fließverhalten
auf. Um dies berücksichtigen zu können, existieren zahlreiche alternative Fließmodelle,
die von Eyring, Bair und Winer, Iivonen und Hamrock oder Lee und Hamrock herge-
leitet wurden und denen eine zusätzliche Beeinflussung der Schubspannung durch die
Scherrate innewohnt. Wie den Ausführungen von Solovyev [88] zu entnehmen ist, besteht
zwischen diesen Fließmodellen jedoch kein wesentlicher Unterschied. Zur Berücksichtigung
von strukturviskosem Fließverhalten nutzt Solovyev das von Eyring [36] am mathematisch
übersichtlichsten formulierte Fließmodell. Gleichwohl ist zu konstatieren, dass, hinsicht-
lich der technisch relevanten Betriebsbedingungen in Zahnkupplungen, die im Zahneingriff
auftretenden Scherraten Größenordnungen aufweisen, denen eine signifikante Abweichung













Abbildung 4.7: Modell zur Berechnung















Abbildung 4.8: Druckverhältnisse im Schmierspalt
Die Berechnung der Flüssigkeitsreibung erfolgt in der Regel anhand der von Dowson und
Higginson begründeten elastohydrodynamischen (EHD-) Schmiertheorie [33]. Dabei wird
die Reynoldssche Differantialgleichunug mit den Gleichungen der Elastizitätstheorie ge-
koppelt. Dadurch ist es möglich, die aus dem hydrodynamischen Druck resultierenden
Schmierspaltdeformationen auf der Grundlage der Druckabhängigkeit der Viskosität zu
erfassen (Abbildung 4.8). In vielen Fällen ist neben der Anwendung nicht-Newtonscher
Fließmodelle in diesem Zusammenhang der Temperatureinfluss auf das Flüssigkeitsreib-
verhalten nicht vernachlässigbar. Die thermo-elastohydrodynamische (TEHD-) Schmier-
theorie erweitert die EHD-Theorie durch Berücksichtigung thermisch bedingter Spaltver-
formungen bzw. der Temperaturabhängigkeit der Viskosität [4].
Der Zustand der Flüssigkeitsreibung ist in Zahnkupplungen nur sehr schwer erreichbar.
Ursächlich hierfür ist die starke Beeinflussung des Schmierstoffangebotes und der da-
mit einhergehenden Schmierfilmbildung im Flankenkontakt insbesondere durch die Belas-




Die Koexistenz von Festkörper- und Flüssigkeitsreibung kennzeichnet den Zustand der
Mischreibung. Der Übergang von Mischreibung zur reinen Festkörperreibung wird als
Grenzreibung bezeichnet. Diese ist dann gegeben, wenn eine zur Aufrechterhaltung der
Flüssigkeitsreibung erforderliche kritische Spaltweite in der Größenordnung der Mikroer-
hebungen unterschritten wird (Λ < 1). Der Anteil der Festkörperreibung beschränkt sich
dabei auf den Kontakt zwischen den Mikroerhebungen, wobei häufig von einer direkten
Berührung ausgegangen wird. Der entsprechende Flüssigkeitsreibungsanteil kann durch
das Verhältnis der zentralen Schmierfilmdicke h0 zur kombinierten Standardabweichung
der Rauheiten beider Kontaktpartner σ rechnerisch ermittelt werden. Für den „reinen“
Mischreibungsbereich sind nach Czichos [22] Werte von 1 < Λ < 3 zutreffend (vgl. Abbil-






2 ·Ra , [93] [100]. (4.5)
Aus den Arbeiten von Gnilke zur Druckabhängigkeit der Viskosität [46] und der Annahme,
dass der Schmierfilm mit seiner ersten Molekülschicht an den Oberflächen der Reibpart-
ner haftet [47], leitet Fleischer die Theorie ab, dass unter normalen Bedingungen (aus-
reichendes Schmierstoffangebot, keine Verunreinigungen) ein mechanisches Durchdrücken
des Schmierfilms nicht möglich ist [39]. Er geht davon aus, dass ein Schmierfilmdurch-
bruch eine thermische Ursache besitzt. Das bedeutet, dass Festkörperreibung, die infolge
der bei niedrigen Spaltweiten unweigerlich hervorgerufenen Verformung der Mikroerhe-
bungen auftritt, über einen sehr dünnen, thermisch stabilen Schmierfilm aufrechterhalten
werden kann.
Die Verzahnung von Zahnkupplungen wird bei Auslenkungswinkeln ε > 0, 5◦ im Bereich
der Mischreibung betrieben. Bedingt durch die besondere Kontaktpunktkinematik ver-
ringert sich, je nach Belastungssituation, vor allem in den Bewegungsumkehrpunkten die
Schmierfilmdicke und es treten zunehmend Grenzreibungszustände auf. Experimentelle
Forschungsarbeiten [45], [71] sowie Erfahrungen aus der Praxis belegen, dass insbesonde-
re in jenen Bereichen auf den kontaktierenden Zahnflanken der Mitnehmerverzahnung in
Zahnkupplungen Fressen entsteht, die gemäß dem Kontaktpunktverlauf („Kontaktpunkt-
Acht“, Abbildung 4.4) von einer Bewegungsumkehr (ϕ ≈ 90◦ bzw. ϕ ≈ 270◦) betroffen
sind. Dabei muss davon ausgegangen werden, dass es zum Abreißen der Schmierstoff-
versorgung und damit zur Mangelschmierung kommen kann. Dies hat zur Folge, dass
zunehmend Grenz- bzw. Festkörperreibzustände zwischen den kontaktierenden Oberflä-
chen der Zahnflanken auftreten. Vor diesem Hintergrund ist eine vertiefende Sicht auf die
Mechanismen der Grenz- bzw. Festkörperreibung sinnvoll.
4.3 Festkörperreibungsmodell
Fressen bezeichnet ein adhäsives Kontaktproblem, welches zwischen Festkörperoberflächen
auftritt. In geschmierten Reibkontakten entstehen idealerweise elastohydrodynamische
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Flüssigkeitsreibzustände, die eine vollständige Trennung der Kontaktoberflächen durch
den Schmierstoff aufweisen. Dieser Idealzustand wird in verlagerungsfähigen Mitnehmer-
verzahnungen aufgrund des Zahneingriffsverhaltens, der Kontaktpunktkinematik sowie
aufgrund von fertigungsbedingten Verzahnungsabweichungen oder großen Rauheiten an
den Zahnflankenoberflächen nur sehr schwer erreicht. Die Mitnehmerverzahnungen ar-
beiten vorwiegend im Bereich der Mischreibung, wobei je nach Belastungssituation und
Schmierstoffwahl auch Grenzreibungszustände mit einem mehr oder weniger großen An-
teil an Festkörperreibung auftreten. Reine Festkörperreibung ist dadurch gekennzeichnet,
dass eine Trennung der kontaktierenden Oberflächen durch einen Schmierfilm nicht gege-
ben ist. Die Festkörperoberflächen stehen in unmittelbarem Kontakt miteinander.
Gemäß der Definition von Fressen muss bei der Untersuchung der Fresstragfähigkeit daher
zwingend der Frage nach der Höhe und der Intensität von Festkörperreibung nachgegangen
werden. Aus diesem Grund obliegt der Berechnung der Fresstragfähigkeit von Mitnehmer-
verzahnungen in Zahnkupplungen unweigerlich die Notwendigkeit zur deterministischen
Ermittlung der Festkörperreibung bzw. des Festkörperreibwertes.
In der jüngeren Vergangenheit haben sich u.a. Bartel [3], [4], Solovyev [88] und Illner [55]
sehr ausführlich mit der Berechnung von Kontaktpaarungen mit Misch- und Festkörper-
reibung auseinandergesetzt. Die wesentlichen, für diesen Abschnitt relevanten Auszüge
sind den genannten Arbeiten entnommen. Für weiterführende Informationen wird auf die
einschlägige Fachliteratur verwiesen.
4.3.1 Elastisch-Plastisches Kontaktmodell
Reale Kontaktpaarungen sind durch eine Vielzahl von Unebenheiten aufgrund von Rau-
heitserhebungen gekennzeichnet, was dazu führt, dass sich die Oberflächen der Kon-
taktpartner nur in diskreten Kontaktstellen berühren. Um diesem Problem zu begegnen
kommt ein Berechnungsmodell zum Einsatz, welches auf der Theorie des elastischen Halb-
raums basiert [3]. Unter dem elastischen Halbraum ist generell ein Körper mit unendlicher











Abbildung 4.9: Punktlast auf den elastischen Halbraum, nach [3]
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Diese Vorstellung ermöglicht es, die Auswirkungen der an einer Kontaktstelle angreifenden
Punktlast auf das Spannungs- und Verschiebungsfeld eines Körpers zu beschreiben. Dazu
ist von Boussinesq die Gleichung (4.6) erarbeitet worden, womit sich die Verschiebung in
Tiefenrichtung eines Oberflächenpunktes an der Stelle (xc,zc) durch eine angreifende Last
Fn an der Stelle (xc(k),zc(l)) berechnen lässt.
Für den Fall des Auftretens mehrerer Punktlasten muss die Beeinflussung der Verschie-
bungsfelder durch die benachbarten Punktlasten berücksichtigt werden. Bartel gibt dazu
in [3] die Integralgleichung (4.7) an, womit nach der Überführung der Punkt- in Flächen-













(xc − xc(k))2 + (zc − zc(l))2
. (4.7)
Derzeit ist eine analytische Lösung der Gleichung (4.7) nicht bekannt. Die numerische











Abbildung 4.10: Diskretisierung der Oberfläche, nach [3]












Der Druck pc(kl) beschreibt hier den partiellen Kontaktdruck zwischen zwei diskreten
Mikroerhebungen (Abb. 4.10). Wie aus Gleichung (4.8) hervorgeht, entsteht an der Stelle
(xc = xc(k),zc = zc(l)) eine Singularität. Um diese zu vermeiden, wird in der Literatur die
Beziehung nach Gleichung (4.9) angegeben. Der Ausdruck C(xc, zc, xc(k), zc(l)) beschreibt
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den Einfluss des Drucks pc(kl) an der Stelle (k,l) auf die Verschiebung des Punktes an der
Stelle (xc,zc)













































mit x = |xc − xc(k)|, z = |zc − zc(l)|, a = ∆x2 , b =
∆z
2 .
Für die Berechnung von zwei rauen elastischen Oberflächen ist es zweckmäßig, eine Sum-













Damit ergibt sich die Summenverschiebung aus den Einzelverschiebungen der kontaktie-
renden Oberflächen
δel,sum(xc, zc) = δel,1(xc, zc) + δel,2(xc, zc) = C(xc, zc, xc(k), zc(l)) · pc(kl), (4.11)













Wenn, wie in [3] beschrieben, davon ausgegangen wird, dass die gegenseitigen Beein-
flussungen der Mikroerhebungen im Hinblick auf den Deformationsprozess in den ober-
flächennahen Schichten vorwiegend elastisch sind, können auch plastische Verformungen
berücksichtigt werden. Den Ausführungen ist ferner zu entnehmen, dass erste plastische
Deformationen unterhalb der Oberfläche im Punkt des Spannungsmaximums beginnen,
sobald die Fließspannung des Materials erreicht ist. Diese plastische Zone ist von einem
elastischen Bereich umgeben. Dadurch sind äußerlich nur elastische Deformationen zu er-
kennen. Steigen im weiteren die Belastungen an, vergrößert sich die plastische Zone und
bewegt sich in Richtung Oberfläche, wo das Material am Kontakt plastischem Fließen
unterliegt. Diese Beanspruchungsgrenze wird in der Literatur als Grenzdruck plim defi-
niert. Vereinfacht wird davon ausgegangen, dass oberhalb einer entsprechenden Grenzlast
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der Druck nicht weiter zunimmt, was eine Vergrößerung der realen Kontaktfläche impli-
ziert. In diesem Fall ist von einem linear-elastischen, ideal-plastischen Materialverhalten
entsprechend der Abbildung 4.11 auszugehen. Der Grenzdruck plim wird allgemein als
Vielfaches der Streckgrenze Re des Werkstoffs ausgedrückt. Aber auch die Universalhärte
HU kann für die Berechnung des Grenzdrucks verwendet werden. Ausführliche Angaben














Abbildung 4.11: Linear-elastisches, ideal-plastisches Werkstoffverhalten, nach [3]
Mit dem elastisch-plastischen Kontaktmodell ist die Berechnung der bei Mischreibung
auftretenden Festkörperkontaktdrücke zwischen den Mikrokontakten möglich. Für größe-
re Kontaktflächen, wie bei den betrachteten Mitnehmerverzahnungen in Zahnkupplungen,
ist dies durch den ungleich höheren Diskretisierungsaufwand nicht praktikabel. In [12] und
[55] wird daher ein integraler Festkörperkontaktdruck eingeführt (Gleichung (4.14)). Die-
ser ist als Mittelwert der lokalen Festkörperkontaktdruckverteilung definiert und kann mit









pc(kl) ·∆x∆z . (4.14)
Dieser integrale Festkörperkontaktdruck entspricht weiterführend dem Kontaktdruck über
einem diskreten Flächenelement der sich einstellenden Kontaktfläche zwischen den kon-
taktierenden Zahnflanken. In Abschnitt 5.1.3 wird darauf näher eingegangen.
4.3.2 Analytische Beschreibung der Festkörperreibung
Bei der Reibung zwischen Rauheitskontakten kommt es aufgrund der dabei entstehen-
den Kontaktdrücke zu elastischen und plastischen Deformationen der oberflächennahen
Bereiche der Reibpartner. Zusätzlich zu den Deformationsanteilen entstehen bei der Fest-
körperreibung adhäsive Bindungen zwischen den kontaktierenden Oberflächen. Die Höhe
der infolge molekularer Wechselwirkungen auftretenden Bindungskräfte wird maßgeblich
von den auf den Oberflächen vorhandenen Grenzschichten bestimmt [55]. Diese entste-
hen betriebsbedingt durch Physi- und Chemosorbtion von Schmierstoffmolekülen [3], [4].
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Auf molekularer Ebene treten bei Vorhandensein dieser Adsorptionsschichten die adhäsi-
ven Bindungen vornehmlich als van-der-Waals-Bindungen in Erscheinung. Für den Fall,
dass sich diese Grenzschichten nur unzureichend ausbilden, entstehen zunehmend stärkere
Metall-, Atom- und Ionenbindungen [55]. Die Berechnung der Festkörperreibung erfolgt
daher stets getrennt für die Deformations- und die Adhäsionskomponente.
Die Festkörperreibung findet makroskopisch durch eine Schubspannung Ausdruck, die als
Produkt aus Festkörperdruck und Festkörperreibungszahl beschrieben wird
τfc = µf · pc . (4.15)
Die Festkörpereibungszahl wiederum wird auf mikroskopischer Ebene berechnet und setzt
sich aus den Anteilen der Deformation und der Adhäsion zusammen
µf = µdef + µadh , (4.16)
wobei sich die beiden Festkörperreibungszahlen µdef und µadh gemäß der energetischen
Betrachtungsweise der Reibung nach Fleischer aus den entsprechenden Anteilen der Fest-
körperreibungsarbeit ergeben.
4.3.2.1 Deformationsanteil der Festkörperreibung
Nach Bartel [3] setzt sich i.V.m. Abbildung 4.9 die Deformationsarbeit der Festkörperrei-
bung grundsätzlich aus drei Komponenten zusammen
Wdef = Wdef,x + Wdef,y + Wdef,z , (4.17)
wobei die Annahme zugrunde liegt, dass die Verformung in Normalenrichtung dominiert
und relativ dazu die Anteile in Breiten- und Längsrichtung vernachlässigbar sind
Wdef ≈ Wdef,y . (4.18)
Reibung infolge Deformation entsteht, wenn eine Relativbewegung zwischen rauen Ober-
flächen stattfindet. Das bedeutet, Verformungsarbeit in Bezug auf die Reibung muss nur
dann aufgebracht werden, wenn sich die Reibpartner relativ zueinander entlang eines
Reibweges ∆z bewegen [55], [88]. Bei unveränderter Normalkraft variieren die Kontakt-
verhältnisse entlang des Reibweges und damit die Deformationen der einzelnen Oberflä-
chenrauheiten. Die im Zuge der Relativbewegung zu verrichtende Verformungsarbeit in
Normalenrichtung setzt sich aus einem elastischen und einem plastischen Anteil zusam-












mit ∆δel = δel,z − δel,z−∆z .
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Die plastische Verformungsarbeit ergibt sich aus der maximalen Normalkraft Flim, die







mit ∆δpl = δpl,z − δpl,z−∆z .
Der Anteil an plastischer Deformationsarbeit wird vollständig in Reibung umgesetzt. Hin-
gegen kann der elastische Verformungsanteil zu einem großen Teil zurückgewonnen wer-
den. Die Umwandlung mechanischer Energie in Reibung entsteht durch eine unvollkomme-
ne Elastizität des Werkstoffes, was als elastische Hysterese bzw. mechanische Dämpfung
bekannt ist. Diese wird durch den werkstoffabhängigen Hysteresefaktor αHys beschrieben.
Kragelski gibt in [59] die Größenordnung dieser Dämpfung mit 2% an. Für die Berechnun-
gen in [88] und [55] wird dieser Wert vorausgesetzt, weshalb er auch für die durchgeführten
Berechnungen in der vorliegenden Arbeit herangezogen wird.








woraus sich die zur makroskopischen Berechnung der Festkörperreibung infolge mikrosko-





Die Oberflächenrauheiten der Kontaktpartner unterliegen einer statistischen Verteilung
und sind in Größe und Form unterschiedlich. Das hat zur Folge, dass sich in Abhängigkeit
vom Reibweg ∆z unterschiedliche Reibungszahlen für die gleiche Oberflächenpaarung
ergeben [4]. Eine statistisch abgesicherte Reibungszahl bedarf daher einer Vielzahl von
Berechnungen.
4.3.2.2 Adhäsionsanteil der Festkörperreibung
Bei der Relativbewegung von kontaktierenden Oberflächen müssen anteilig Reibungswi-
derstände überwunden werden, die aufgrund von molekularen Bindungen zwischen diesen
Oberflächen auftreten. Eine Energiedissipation durch Adhäsion tritt in diesen Fällen auf,
wenn die molekularen Bindungen getrennt werden. Zur Beschreibung des Adhäsionsanteils
der Reibung sind verschiedene Modelle entwickelt worden, worauf in [3] näher eingegan-
gen wird. Auch finden sich in [4] genauere Angaben zu der Art der Bindungen und deren
Wechselwirkungen. Solovyev hat in [88] eine abgewandelte Form des adhäsiven Reibungs-
modells von Kragelski [59] erarbeitet, welches u.a. von Illner in [55] angewendet wurde.
Aus diesem Grund findet das in [88] beschriebene Berechnungsmodell auch in der vorlie-
genden Arbeit Verwendung und soll an dieser Stelle näher erläutert werden.
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Die Autoren von [59] betrachten Reibung infolge der Adhäsion als innere Reibung, welche
in einem dünnen oberflächennahen Bereich, dem sogenannten „dritten Körper“, stattfin-
det. Diese Schicht befindet sich in einem quasiflüssigen Zustand. Ihre Dicke und Zusam-
mensetzung ist abhängig von den beteiligten Reibpartnern, dem Schmierstoff und der
tribologischen Beanspruchung. Nach [88] kann die Reibungskraft der Adhäsion durch das
Produkt der Scherfestigkeit der adhäsiven Bindung τS und der realen Kontaktfläche Ar
in Gleichung (4.23) beschrieben werden
Ff,adh = τS Ar . (4.23)
Anhand des in Abschnitt 4.3.1 vorgestellten Kontaktmodells kann die reale Kontaktfläche
bestimmt werden. Nach Kragelski [59] liegt zur Bestimmung der Scherfestigkeit des „drit-
ten Körpers“ ein linearer Zusammenhang nach Gleichung (4.24) vor, wonach diese nicht
nur von den Werkstoffeigenschaften der Festkörper, sondern auch von der auftretenden
Kontaktpressung abhängig ist
τS = τ0 + pc β . (4.24)
Hierin ist τ0 die Scherfestigkeit der adhäsiven Bindung bei Umgebungsdruck und β der
Proportionalitätsfaktor, welcher als Maß für die Beeinflussung des Kontaktdrucks auf die
Erhöhung der Scherfestigkeit zu verstehen ist. Dieser Proportionalitätsfaktor muss ex-
perimentell ermittelt werden. Solovyev gibt in [88] für den Faktor β in erster Näherung
den Wert 0, 01 an. Die Berechnung der Scherfestigkeit τ0 erfolgt nach Solovyev durch
die Beziehung in Gleichung (4.25), wobei davon ausgegangen wird, dass sich die Mate-
rialeigenschaften des „dritten Körpers“ aus denen der einzelnen Kontaktpartner ergeben
(Gleichung (4.26))











Der Faktormτ in Gleichung (4.25) beschreibt den Einfluss des Schmierstoffs auf die Scher-
festigkeit der adhäsiven Bindung und muss anhand experimentell gewonnener Daten er-
mittelt werden. Basierend auf der Verifizierung eigener Berechnungsergebnisse anhand
von Messergebnissen aus [59] gibt Solovyev in [88] den Wert mτ = 0, 835 an.
Für die rechnerische Bestimmung der Reibungszahl infolge Adhäsion gilt der Zusammen-








Fressen stellt eine thermisch induzierte Verschleißerscheinung dar. Um den kausalen Zu-
sammenhang zwischen Ursache und Wirkung ergründen und nachhaltig für die Mitneh-
merverzahnung beurteilen zu können, ist aus diesem Grunde die Kenntnis über den Wär-
mehaushalt des Systems Zahnkupplung erforderlich.
In diesem Abschnitt wird ein Überblick zu den theoretischen Grundlagen zur Beschreibung
der Wärmeübertragung in und an Zahnkupplungen gegeben. Dabei erfolgt eine inhaltli-
che Bezugnahme auf die Arbeiten [2], [20], [50], [56], [92] und [97]. Für weiterführende
Informationen wird auf die entsprechende Fachliteratur verwiesen.
Nach dem 1. Hauptsatz der Thermodynamik bleibt die Gesamtenergie in einem geschlos-
senen System konstant und es können Energieumwandlungsprozesse auftreten. In dem
System Zahnkupplung findet u.a. die Umwandlung von mechanischer Energie durch Rei-
bung in Wärme statt. Im Sinne der Thermodynamik wird Energie dann als Wärme be-
zeichnet, wenn der Energietransport allein durch einen Temperaturunterschied bewirkt
wird. Dabei fließt die Wärme gemäß dem 2. Hauptsatz der Thermodynamik immer in
Richtung fallender thermodynamischer Temperatur. Die Wärmeübertragung ist ferner als
eine Kontinuumstheorie zu verstehen, worin räumlich ausgedehnte Temperaturfelder auf-
treten, die zeitlich veränderlich sein können [2].
Die Wärmeübertragung setzt sich zusammen aus Wärmeleitung, Wärmeübergang und
Wärmestrahlung. Aus der Arbeit von Müller [70] ist nachweislich bekannt, dass der Strah-
lungsanteil an der gesamten Wärmeübertragung in Bezug auf das erreichbare Temperatur-
niveau an den äußeren Oberflächen von Zahnkupplungen einen vernachlässigbaren Wert
besitzt. Im Fortgang der vorliegenden Arbeit sollen daher die Prozesse Wärmeleitung und
Wärmeübergang im Fokus stehen.
4.4.1 Wärmeleitung
Unter Wärmeleitung ist der Energietransport zwischen benachbarten Molekülen inner-
halb eines Festkörpers oder Fluids aufgrund eines Temperaturgradienten zu verstehen.
Es ist schwierig, den Mechanismus der Wärmeleitung theoretisch zu erfassen, weil dabei
vorrangig die Berechnung der temperaturabhängigen Materialkenngröße Wärmeleitfähig-
keit behandelt wird. Verglichen mit anderen thermodynamischen Systemen können die
betriebsbedingten thermischen Zustände im System Zahnkupplung (weiterführend allge-
mein als „System“ bezeichnet), sofern die reibungsbehafteten Zahnflankenkontakte nicht
betrachtet werden, als quasistatisch angenommen werden. Das System befindet sich dabei
thermisch nahezu in einem Gleichgewichtszustand und Temperaturänderungen verlaufen
so langsam, dass alle Bereiche im betrachteten Körper weitgehend diesen Änderungen
folgen können. Im Fortgang der Arbeit bleiben die Betrachtungen auf die phänomeno-




4.4.1.1 Differentialgleichung der Wärmeleitung
Der Energietransport wird durch das Vektorfeld der Wärmestromdichte q̇ beschrieben
und durch das Vorhandensein eines Temperaturgradienten im Körper verursacht. Dieser
ist sowohl räumlich als auch zeitlich veränderlich. Alle Punkte im betrachteten Körper,
die zu einer bestimmten Zeit dieselbe Temperatur ϑ aufweisen, beschreiben eine isother-
me Fläche, das Temperaturfeld. Der auftretende Wärmestrom verläuft in Richtung des
Temperaturgefälles zwischen den einzelnen Temperaturfeldern, wobei dessen Intensität
durch den Wärmeleitkoeffizienten λ berücksichtigt wird. Dieser Zusammenhang ist durch
das Fouriersche Grundgesetz der Wärmeleitung in Gleichung (4.28) wiedergegeben
q̇ = −λ grad ϑ. (4.28)
Die Wärmeleitfähigkeit λ ist eine stark vom Material abhängige Kenngröße. Insbesondere
für technisch relevante Werkstoffe lässt sich eine nicht unerhebliche Divergenz konstatie-
ren. In Tabelle 4.2 sind die Wärmeleitkoeffizienten für einige ausgewählte Werkstoffgrup-
pen aufgeführt.
Tabelle 4.2: Wärmeleitkoeffizienten, Dichten und spezifische Wärmekapazitäten bei einer
Temperatur ϑ = 20◦C ([34], [97])
Werkstoff λ [W/(mK)] ρ [kg/dm3] c [J/(kgK)]
Stahl
warmfest, unlegiert 20 - 57 7,80 - 7,85 430 - 460
warmfest, hochlegiert 15 - 46 7,77 - 7,85 430 - 450
hochwarmfest 13 - 15 7,89 - 7,93 430 - 450
Einsatz-/Vergütungsstahl 47 - 61 7,85 440 - 470
Feinkornstahl 41 - 54 7,85 430
Al-Legierungen k.A. - 203 2,66 - 2,73 1106
Cu-Legierungen 25 - 418 7,70 - 8,90 354 - 435
Ni-Legierungen k.A. - 15 8,10 - 8,90 376 - 460
Aus der Wärmeleitungsgleichung (4.28) entsteht unter Annahme eines isotropen und in-





= div [λ grad ϑ] (4.29)
bzw. unter Verwendung des Temperaturleitkoeffizienten a und in Bezug auf die im We-
























Die Stoffgrößen Dichte ρ, spezifische Wärmekapazität c und Wärmeleitfähigkeit λ werden
als von der Temperatur unabhängig angenommen. Unter Berücksichtigung eines quasi-
statischen thermischen Zustands und der Ausbildung einer charakteristischen Verteilung
der Temperaturfelder innerhalb des Kupplungskörpers, deren zeitliche Abhängigkeit sich
auf die Höhe des jeweiligen Temperaturniveaus bezieht, ist eine geschlossene Lösung der
partiellen Differentialgleichung (4.30) nicht unmittelbar möglich.
Für das hier vorliegende quasistatische, instationäre, mehrdimensionale Wärmeleitpro-
blem müssen für jede betrachtete Dimension eine Anfangs- und zwei Randbedingungen
definiert werden. In der Literatur wird in Bezug auf die Lösung dieses mathematischen
Anfangs- und Randwertproblems die Aufteilung in mehrere eindimensionale Wärmeleit-






Abbildung 4.12: Bezugskoordinatensystem zur Berechnung der Wärmeübertragung
Die Definition der Randbedingungen des Systems hängt im Wesentlichen von den geome-
trischen Gegebenheiten und der Art der thermischen Belastung ab. In der Literatur [92]
werden vier Arten von Randbedingungen unterschieden:
Randbedingung 1. Art:
Die Oberfläche des Körpers erfährt eine thermische Belastung, wobei die beaufschlagte
Temperatur konstant oder von der Zeit abhängig ist
ϑOF = const. bzw. ϑOF = ϑ(t). (4.31)
Randbedingung 2. Art:
Die Wärmestromdichte normal zur Oberfläche ist vorgegeben oder aber von der Zeit

















Über die betrachtete Oberfläche erfolgt ein Wärmeaustausch mit der Umgebung des Kör-
pers. Diese hat die Temperatur ϑU . Gemäß dem Newtonschen Abkühlungsgesetz ist der
auftretende Wärmestrom proportional zur Differenz zwischen Oberflächen- und Umge-












= α(ϑOF − ϑU). (4.33)
Randbedingung 4. Art:
In diesem Fall ist der Rand des Körpers thermisch vollständig isoliert. Hierbei ist jedoch
zu beachten, dass für eine sinnvolle Anwendung der betrachtete Körper mindestens zwei
nicht zusammenhängende Teiloberflächen besitzt, über die Wärme zu- bzw. abströmen












4.4.1.2 Laplace-Transformation der Wärmeleitungsgleichung
Für die Behandlung von Wärmeleitungs- und Temperaturausgleichsproblemen, d.h. zur
Lösung der linearen partiellen Differentialgleichung der Wärmeleitung (4.30) mit linea-
ren Randbedingungen hat sich die Laplace-Transformation und ihre Umkehrung bewährt.
Hierdurch wird die Möglichkeit geschaffen, spezielle Lösungsformen, u.a. die Lösungen zu
einer bestimmten Zeit oder an einer bestimmten Stelle innerhalb des wärmeleitenden Kör-
pers, zu erhalten, ohne das gesamte Temperaturfeld in seiner räumlichen und zeitlichen
Abhängigkeit bestimmen zu müssen [2]. Eine ausführliche Darstellung zu diesem Thema
liefern Tautz [92] oder Carslaw und Jaeger [20]. Für einen umfassenden Diskurs über die
Anwendung der Laplace-Transformation wird auf die einschlägige Fachliteratur, u.a. [31],
verwiesen. Im Folgenden wird auf die benötigten grundlegenden Definitionen und Dar-
stellungsformen der laplace-transformierten Wärmeleitungsgleichung eingegangen, welche
für den in dieser Arbeit betrachteten technischen Anwendungsfall relevant sind.
Die Laplace-Transformierte des Temperaturfeldes wird unter Verwendung der generali-
sierten Koordinate φ allgemein beschrieben durch
u(φ, s) = L[ϑ(φ, t)] =
∫ ∞
0






Die Bildfunktion von ϑ wird mit u bezeichnet, welche vom Parameter s und den Ortsko-
ordinaten abhängig ist
ϑ(r, z, ϕ, t)   u(r, z, ϕ, s). (4.36)
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Aus der Gleichung (4.30) ergibt sich die homogene lineare Differentialgleichung

















Mit der Gleichung (4.37) wird ein mehrdimensionales Wärmeleitproblem beschrieben.
Weil hierfür ein numerischer Lösungsansatz gefunden werden muss, und damit einer ana-
lytischen Lösung nicht zuträglich ist, wird ein Separationsansatz mit anschließender Su-
perposition verwendet.
Die Differentialgleichung (4.37) kann somit in einen ebenen Anteil




und einen zylindrischen Anteil zerlegt werden, wobei aufgrund einer angenommenen Gleich-
verteilung der Temperaturfelder über dem Umfang der rotatorische Term in der Gleichung
(4.37) vernachlässigt werden kann










Es ergeben sich die allgemeinen Lösungen für die ebene bzw. axiale Temperaturverteilung













sowie für den zylindrischen Teil
u(r, s) = C3 J0(ψr) + C4 N0(ψr). (4.41)
In der Gleichung (4.41) sind J0 und N0 Zylinderfunktionen nullter Ordnung erster und
zweiter Art und die entsprechend zugehörigen Eigenwerte ψ. Sie werden als Bessel- bzw.
Neumann-Funktionen bezeichnet. Sie sind die Lösungen der Besselschen Differentialglei-
chung, welche den radialen Anteil der Laplace-Gleichung bei zylindrischer Symmetrie
darstellt. Die Zylinderfunktionen werden durch eine Reihenentwicklung generiert, worauf
jedoch in dieser Arbeit nicht näher eingegangen werden soll. Weiterführende Informatio-
nen sind u.a. [1] oder [92] zu entnehmen.
Die Integrationskonstanten C1 und C2 bzw. C3 und C4 ergeben sich aus der Anpassung
von u an die Randbedingungen, welche folglich ebenfalls einer Laplace-Transformation
unterworfen werden müssen. In Tabelle 4.3 sind diese Transformationen exemplarisch für
den zylindrischen Teil aufgeführt.
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Tabelle 4.3: Transformation der Randebdingungen (nach [92])
Randbedingung transformierte Randbedingung









































Nach erfolgreicher Anpassung der Laplace-Transformierten u der Temperatur ϑmuss diese
wieder in den Originalbereich zurückgebracht werden. Diese Rücktransformation erfolgt
mit dem Heaviside-Ansatz. Die Anwendung der Heavisidemethode auf die Probleme der
instationären Wärmeleitung wurde erstmals in [48] und [49] vorgestellt. Daraus sind in
der Folge die Tafeln der Korrespondenzen entwickelt worden (siehe u.a. [50], [51], [92]),
worauf im Rahmen dieser Arbeit zurückgegriffen wurde. Die Lösungen im Originalbereich
können u.U. zusätzlich die Funktionen erster Ordnung J1 und N1 enthalten.
Ferner besteht die Möglichkeit, nicht die gesamte Laplace-Transformierte u rückzutrans-
formieren und damit nur einen Teil der Temperaturverteilung zu berechnen. Dies ist
insbesondere dann von Bedeutung, wenn die auftretenden Temperaturen zu Beginn des
Wärmeleitvorgangs von Interesse sind.
4.4.2 Konvektiver Wärmeübergang
Für Zahnkupplungen und viele andere technische Anwendungen, bei denen ein Fluid rela-
tiv, aktiv oder passiv, zu einem Festkörper strömt, ist der Wärmeübergang durch Konvek-
tion von besonderem Interesse. Die Stärke des konvektiven Wärmeübergangs wird dabei
maßgeblich von der Fluidschicht in Oberflächennähe, der Grenzschicht, bestimmt. Hier
findet außer durch die mikroskopische Wärmeleitung zwischen den Fluidmolekülen der
Energietransport durch die makroskopische Bewegung des strömenden Fluids statt.
Grundsätzlich wird zwischen zwei Formen der Konvektionen unterschieden. Bei der frei-
en Konvektion entsteht eine Fluidströmung aufgrund von Dichteunterschieden im Fluid,
welche durch Temperaturunterschiede, in seltenen Fällen auch durch Druckunterschie-
de, hervorgerufen werden. Bei der erzwungenen Konvektion wird die Strömungsbewegung
ausgelöst durch äußere Kräfte oder Druckunterschiede innerhalb des Fluids.
Für den in dieser Arbeit betrachteten technischen Anwendungsfall mit starken Fluidströ-
mungen infolge hoher Umfangsgeschwindigkeiten an den Kupplungsoberflächen kann die
Wirkung der freien Konvektion vernachlässigt werden.
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4.4.2.1 Grundgleichung des Wärmeübergangs
Grundlage für die Berechnung des konvektiven Wärmeübergangs ist die von Prandtl ent-
wickelte Grenzschichttheorie. Wesentlichen Einfluss auf den Wärmeübergang haben die
Strömungsgeschwindigkeit des Fluids und die auftretende Differenz zwischen Oberflächen-
und Fluidtemperatur. In der Abbildung 4.13 sind die charakteristischen Verläufe für die
Strömungsgeschwindigkeit eines passiv strömenden Fluids (bezugnehmend auf den vor-
liegenden Fall der Rotation einer Zahnkupplung in weitgehend ruhender Umgebungsluft,













Abbildung 4.13: Strömungsgeschwindigkeit (links) und Temperatur (rechts) des strömen-
den Fluids in Abhängigkeit von dem Oberflächenabstand (δGs bzw. δGt
kennzeichnen die Strömungs- bzw. Temperaturgrenzschicht)
Aufgrund des Temperaturunterschieds ϑOF − ϑU geht Wärme von der Oberfläche an das
Fluid über und folgt der Beziehung
q̇OF = α(ϑOF − ϑU). (4.42)
Die an der Oberfläche auftretende Wärmestromdichte q̇OF ist vom Temperatur- und Ge-
schwindigkeitsfeld des strömenden Fluids abhängig. Der Wärmestrom wird dabei von dem
lokalen Wärmeübergangskoeffizienten α bestimmt, welcher mit dem Temperaturfeld im
Fluid zu verknüpfen ist.
4.4.2.2 Der Wärmeübergangskoeffizient
Eine hinreichend genaue rechnerische Ermittlung des Wärmeübergangskoeffizienten er-
fordert die Kenntnis über das Temperaturfeld des strömenden Fluids. Dieses wiederum
kann nur bestimmt werden, wenn das entsprechende Geschwindigkeitsfeld bekannt ist.
Eine exakte Berechnung des Geschwindigkeits- und Temperaturfeldes durch Lösen der
entsprechenden partiellen Differentialgleichung ist jedoch nur für einfache Anwendungs-
fälle möglich. Darüber hinaus wirken zahlreiche Größen beeinflussend auf die Quantität
des Wärmeübergangs. Als maßgebliche Einflussgrößen gelten die geometrischen Abmes-
sungen des betrachteten Körpers, eine charakteristische Strömungsgeschwindigkeit und
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die Stoffeigenschaften des Fluids, wie Dichte, Viskosität, Wärmeleitfähigkeit und spezifi-
sche Wärmekapazität.
Vor diesem Hintergrund wird die Ähnlichkeitstheorie angewendet, wobei davon ausge-
gangen wird, dass sich die Geschwindigkeits- und Temperaturfelder durch dimensionslose
Kennzahlen beschreiben lassen. Bei Übereinstimmung in entsprechenden dimensionslosen
Koordinaten können ähnliche Felder bei Änderung der Bezugsgrößen ineinander über-
führt werden. Die Geschwindigkeits- und Temperaturfelder sind ähnlich, wenn die dimen-
sionslosen Kennzahlen, von denen die Felder abhängen, ebenfalls ähnlich sind. In ihnen
sind geometrische Größen, Geschwindigkeiten und Temperaturdifferenzen sowie Stoffei-
genschaften des strömenden Fluids enthalten.





bestimmt. Neben dem Wärmeleitkoeffizienten des strömenden Fluids λL und der für den
Wärmeübergang maßgeblichen geometrischen Abmessung, der sogenannten charakteris-
tischen Länge L, ist die Bestimmung von α auf die Berechnung der Nußelt-Zahl Nu
zurückzuführen.
In der Literatur wird auf drei weitere dimensionslose Kenngrößen verwiesen, von de-
nen wiederum die Nußelt-Zahl abhängig ist. Bei diesen Größen handelt es sich um die
Reynolds-Zahl Re, die Prandtl-Zahl Pr und die Eckert-Zahl Ec.
Mit der Reynolds-Zahl wird der Einfluss durch die Reibungs- und Trägheitskräfte auf das





Die Prandtl-Zahl verbindet Temperaturfeld und Geschwindigkeitsfeld. Sie enthält nur
Stoffgrößen des Fluids, darunter die spezifische Wärmekapazität cL, die dynamische Vis-









Sie muss allerdings nur dann beachtet werden, wenn es durch die strömungsbedingt auf-
tretende Reibung zu einer signifikanten Erwärmung des Fluids kommt. Dies wird jedoch
nur in Ausnahmefällen bewirkt bei sehr hohen Strömungsgeschwindigkeiten und großen
Geschwindigkteitsgradienten. Für den in dieser Arbeit betrachteten technischen Anwen-
dungsfall sind derartige Zustände nicht zu erwarten. Die Nußelt-Zahl kann folglich als
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Funktion der Reynolds-Zahl und der Prandtl-Zahl formuliert werden
Nu = f(Re, Pr) . (4.47)
Die Quantität der einzelnen Einflüsse ist im Wesentlichen von den geometrischen Rand-
bedingungen und von den Strömungseigenschaften des Fluids abhängig. Neben der Strö-
mungsgeschwindigkeit sind vor allem die Temperatur in der Strömungsgrenzschicht und
der dort vorherrschende Fluiddruck maßgebend. Die Berechnung der einzelnen Kennzah-
len, insbesondere der Reynolds-Zahl, gestaltet sich daher sehr variabel und bedarf mehre-
rer Fallunterscheidungen, wobei in der Literatur ausschließlich auf einfache Grundgeome-
trien (z.B. ebene Platte, Zylinder, Kugel) fokussiert wird. Diese analytischen Näherungs-
lösungen sind einer hinreichenden Auseinandersetzung mit den strömungsmechanischen
Aspekten bei der Wärmeübertragung an Zahnkupplungen nicht sehr zuträglich. Deshalb
erfolgt in dieser Arbeit die Berechnung der Kennzahlen auf Grundlage numerischer Strö-
mungssimulationen, welche in Abschnitt 5.2.2 erläutert werden.
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Das Bemessungskriterium respektive die Fresslastgrenze wird in der Literatur als die zu-
lässige maximale Kontakttemperatur definiert, bei deren Erreichen bzw. Überschreiten
Fressen auftritt. Ausgangspunkt für den im Flankenkontakt auftretenden Temperatur-
anstieg ist die in Wärme dissipierte Reibungsenergie. Diese wird bekanntlich signifikant
beeinflusst durch die Oberflächenbeschaffenheit der Zahnflanken und den verwendeten
Schmierstoff, durch die Höhe der Belastungen im Einzelzahnpaar sowie durch die auf-
tretenden Relativgeschwindigkeiten zwischen den Reibpartnern. In der aus der Gesamt-
heit dieser wirkenden Einflussgrößen resultierenden tribomechanischen Beanspruchungs-
zustände liegt die Ursache für die thermische Belastung im Flankenkontakt.
In diesem Kapitel erfolgt nunmehr die inhaltliche Beschreibung des analytischen Modells
zur Berechnung der Kontakttemperaturen, die in den Flankenkontakten der einzelnen
Zahnpaarungen von Mitnehmerverzahnungen auftreten.
5.1 Tribomechanisches Kontaktmodell
5.1.1 Belastungssituation am Einzelzahnpaar
Die Grundlage für eine detaillierte und tiefgründige Auseinandersetzung mit den Kontakt-
problemen in der Mitnehmerverzahnung von Zahnkupplungen ist die Lastverteilungsrech-
nung nach Bünder [18]. Innerhalb dieses Berechnungsmodells werden in Abhängigkeit von
Drehmoment, Winkelverlagerung und Drehzahl die Deformationen an den Einzelzahnpaa-
ren sowie Verformungen der verzahnungsperipheren Geometrie bestehend aus Naben- und
Hülsenkörper unter Lasteinwirkung erfasst. Basis hierfür ist die rechnerische Ermittlung
der jeweiligen geometrischen Flankenabstände zwischen den kontaktierenden Oberflächen,
wie es in [7] und [18] beschrieben ist (Abbildung 5.1). Durch die Einleitung eines Dreh-
























 =      °0,1
 =      °0,5
 =      °1,0
 =      °1,5
Abbildung 5.1: Flankenabstände in den einzelnen Zahnpaarungen einer abweichungsfreien
Referenzverzahnung für unterschiedliche Auslenkungswinkel
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momentes erfahren die Naben- und Hülsenverzahnung eine inkrementelle Verdrehung ge-
geneinander. Dabei werden infolge der verursachten Verformungen und der Überwindung
des Flankenabstandes zunehmend höhere Belastungen in den einzelnen Zahnpaarungen
hervorgerufen. Dadurch kommen weitere Zahnpaarungen in Kontakt und beteiligen sich
auf diese Weise an der Drehmomentübertragung. Das Ergebnis dieser Berechnungen sind
die Belastungen am Einzelzahnpaar. Diese Belastungen werden für den Kontaktpunkt,
wie er in Abschnitt 4.1.2 definiert ist, ermittelt. Dabei spielt die Normalkraftkomponente
eine herausragende Rolle, weil sie maßgebend sowohl für die Deformationen als auch die
daraus resultierenden Beanspruchungen innerhalb der Kontaktstelle ist. Aus der Abbil-
dung 5.2 geht hervor, dass mit zunehmendem Auslenkungswinkel und gleichbleibendem
Drehmoment die Anzahl der tragenden Zahnpaarungen sinkt, woraus ungleich hohe Maxi-
malbelastungen resultieren.



















 =      °0,1
 =      °0,5
 =      °1,0
 =      °1,5
Abbildung 5.2: Auftretende Normalkräfte in den einzelnen Zahnpaarungen einer abwei-
chungsfreien Referenzverzahnung für unterschiedliche Auslenkungswinkel
(T = 2000 Nm)
Wie aus den Abbildungen 5.1 und 5.2 hervorgeht, besteht hinsichtlich der Belastungssi-
tuation am Einzelzahnpaar eine Determiniertheit vom Drehwinkel. Im weiteren Verlauf
der Arbeit werden alle von der Belastung abhängigen Größen als vom Drehwinkel abhän-
gig behandelt. Zur Wahrung der Übersichtlichkeit in den nachfolgenden Gleichungen soll
jedoch auf die formelmäßige Darstellung dieser Drehwinkelabhängigkeit verzichtet werden.
5.1.2 Kontaktgeometrie
5.1.2.1 Modell zur Berechnung der Kontaktfläche
Die zwischen den kontaktierenden Zahnflankenoberflächen entstehende Kontaktgeometrie
resultiert im Wesentlichen aus den Verzahnungsgrößen, den Krümmungseigenschaften der




Die Krümmungsverhältnisse im Achsschnitt leiten sich vom Modell Walze/Ebene ab. Vor
dem Hintergrund der geradverzahnten Hülsenverzahnung ist der Krümmungsradius der
Hülsenflanke im Achsschnitt rHz →∞. Der Ersatzkrümmungsradius im Kontaktpunkt re-
duziert sich aufgrund der Profilgleichheit von Naben- und Hülsenverzahnung somit auf die
Nabenzahnflanke. Die Herleitung dieser Krümmungsradien ist in [18] ausführlich beschrie-
ben. Hieraus geht hervor, dass aufgrund der doppelt gekrümmten Zahnflankenoberflächen
in Abhängigkeit von der Lage des Kontaktpunktes unterschiedliche Ersatzkrümmungsra-















√√√√√(rB · sin(α0)cos(αKP )
)4
· zKP 2 + rB4 ·
(rB · sin(α0)cos(αKP )
)23
(5.1)
Maßgeblichen Einfluss auf die Kontaktgeometrie hat die Winkelverlagerung zwischen
Naben- und Hülsenverzahnung. In abweichungsfreien Verzahnungen liegt bei einem Aus-
lenkungswinkel ε = 0◦ im Stirnschnitt eine reine Linienberührung vor. Erhöht sich die
Winkelverlagerung (ε ↑), kommt es zu einem Verkippen der kontaktierenden Zahnflanken
über der Zahnhöhe um den Winkel χ und Kantentragen tritt auf (Abbildung 5.4). Dieser
Kantenlauf findet ebenso über den Zahnkopf des Hülsenzahns statt. Zusätzlich wirken
Teilungsabweichungen sowie Form- und Winkelabweichungen des Verzahnungsprofils und




Abbildung 5.4: Flankenkrümmung im Stirnschnitt − links: reine Linienberührung,
rechts: Kantentragen durch Verkippung um χ
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In Abbildung 5.5 ist ersichtlich, dass der Kippwinkel veränderlich ist und einer Abhän-
gigkeit vom Drehwinkel unterliegt. Wenngleich er in den Schwenk- bzw. Kippstellungen
vergleichsweise niedrig ausfällt (χ→ 0), so sind insbesondere in den dazwischen liegenden
Eingriffsstellungen deutlich größere Werte für den Kippwinkel zu verzeichnen.





















 =      °0,1
 =      °0,5
 =      °1,0
 =      °1,5
Abbildung 5.5: Kippwinkel in Abhängigkeit vom Drehwinkel in einer abweichungsfreien
Referenzverzahnung für unterschiedliche Auslenkungswinkel
Die mathematische Beschreibung der Kontaktgeometrie in Mitnehmerverzahnungen von
Zahnkupplungen erfolgt gegenwärtig anhand formelmäßiger Zusammenhänge, die von
Globig in [45] entwickelt wurden. Darin sind die Erkenntnisse aus den Vorarbeiten von
Bünder [18] und Neugebauer [71] erweitert worden. Nachfolgend werden daraus die für
den Fortgang der vorliegenden Arbeit wesentlichen Inhalte prägnant zusammengefasst.
Die generelle Modellvorstellung orientiert sich an den Darstellungen in Abbildung 5.6.
Hierin ist die Abwicklung einer Zahnpaarung in Zahnhöhenrichtung aufgezeigt, wobei die
Hülsenzahnflanke eine Ebene darstellt, auf der die Flanke des Nabenzahns aufliegt. Unter
Lasteinwirkung kommt es zu lokalen Deformationen der Oberflächen beider Kontaktpart-
ner, die im Bereich des Zahnkopfes bei x∗ = 0 (vgl. Abbildung 5.4) ihren Maximalwert
aufweisen. Die Gleichung (5.2) leitet sich aus der Abbildung 5.6 ab und gibt einen rein
geometrischen Zusammenhang für kleine Winkel χ wieder
δ(x∗) = δmax − χ · x∗ . (5.2)
Die maximale Verformung am Zahnkopf ergibt sich nach Gleichung (5.3). Wie sich in Ver-
bindung mit Abbildung 5.6 zeigt, sind grundsätzlich zwei Kontaktfälle zu unterscheiden.
Einerseits der gemeinsame Kontakt über die gesamte Zahnhöhe (hc > hg) und anderer-






































Abbildung 5.6: Modell zur analytischen Beschreibung der Kontaktgeometrie anhand der
Last-Verformungs-Beziehung, nach [45] − Oben: Modell des Kantentra-
gens mittels Abwicklung der Zahnflanken in Zahnhöhenrichtung (x∗), Un-




2 · χ · γ · Fn : hc ≤ hg
γ · Fn
hg
+ 12 · χ · hg : hc > hg
 . (5.3)
Der Parameter γ in Gleichung (5.3) wird als Deformationsfaktor bezeichnet, der die
Proportionalität zwischen Belastungsintensität und Verformung repräsentiert (siehe Glei-
chung (5.13), S. 46). In Abschnitt 5.1.2.2 erfolgt eine Diskussion dieser Größe.
Für die Berechnung der Kontaktlänge hc formuliert Globig [45] anhand des Modells zum

















Die maximale Kontaktlänge ist durch die Zahnhöhe begrenzt. Infolge einwirkender Belas-
tungen treten vermehrt lokale Deformationen im Kontaktbereich auf, sodass die Kontakt-
breite bc zunimmt. Darüber hinaus besteht eine grundsätzliche Abhängigkeit der Kon-
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taktbreite von der Laufkoordinate x∗, wie aus Gleichung (5.5) hervorgeht
bc(x∗) = fH ·
√




Aus den voranstehenden Gleichungen lassen sich nach [45] unter Einbeziehung der Un-
terscheidung zwischen den beiden Kontaktfällen die allgemeinen Gleichungen zur Berech-
nung der sich zwischen den Zahnflankenoberflächen von Hülse und Nabe ausbildenden
Kontaktfläche Ac herleiten




rNz · Fn · hc : hc ≤ hg√
2 · rNz ·
Fn
hg
· (fπ · fhg + hg) : hc > hg
 (5.6)
Mit den jeweiligen Berechnungsgrößen:
fπ = arcsin





Fn · γ + χ · h2g√







5.1.2.2 Erweiternde Betrachtungen zur Berechnung der Kontaktgeometrie
Die Beschreibung der Kontaktgeometrie nach Globig [45] geht auf die Modellvorstellung
des Walze/Ebene-Kontaktes und der daraus abgeleiteten Last-Verformungs-Beziehung
nach Matthias [65] zurück.
Matthias greift in seinen Ausführungen die Erkenntnisse aus den Arbeiten von Boch-
mann [13], Palmgren [72] und Kunert [60] auf. Letztgenannter erweiterte den in [64] von
Lundberg entwickelten analytischen Ansatz zur Berechnung von zylindrischen Kontakten
und gelangt zu einem ähnlichen Last-Verformungs-Zusammenhang wie Palmgren. Die in
der Norm DIN ISO 281-4 [29] angegebene Beziehung hierzu beruht auf dem Ansatz von
Lundberg. Die jeweiligen Last-Verformungs-Beziehungen sind in den Gleichungen (5.7) bis
(5.9) aufgeführt.
Wenngleich die einzelnen formelmäßigen Zusammenhänge geringfügige Unterschiede auf-
weisen, so ist allen Beziehungen gemein, dass zwischen der aufgebrachten Last und der
resultierenden Verformung der kontaktierenden Oberflächen ein nichtlinearer Zusammen-
hang besteht. Zur Eliminierung dieser Nichtlinearitäten und damit des höheren Lösungs-
aufwandes formulierte Matthias in [65] die linearisierte Gleichung (5.10), welche einen
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Kompromiss aus den Gleichungen (5.7) und (5.8) darstellt und die Verformung im Kon-
takt bei einer reinen Linienberührung beschreibt












δ0L = γM ·
Fn
hg




In der Literatur dient die Last-Verformungs-Beziehung nach Gleichung (5.10) als Basis für
die Berechnung der Kontaktgeometrie in der Mitnehmerverzahnung von Zahnkupplungen
(siehe Abschnitt 5.1.2.1). Der Grund dafür liegt in der speziellen Geometrie der Flanken-
oberflächen der Mitnehmerverzahnung bei einem Bombierungsverhältnis λB = 1. Derar-
tige Bombierungen werden sehr häufig verwendet, um Winkelverlagerungen von ε > 0, 5◦
realisieren zu können. In schnelllaufenden Antriebssträngen werden jedoch meist Winkel-
verlagerungen von ε << 0, 5◦ ausgeglichen, da andernfalls dynamische Zusatzbelastungen
auf die Mitnehmerverzahnung einwirken und deren Tragfähigkeit beeinträchtigen. Glei-
chermaßen können Parametererregungen aus der Verzahnung heraus sich negativ auf die
Dynamik des Antriebssystems auswirken. In diesen Fällen werden Mitnehmerverzahnun-
gen zunehmend mit Bombierungsverhältnissen von λB > 1 ausgeführt, wodurch der o.g.
Spezialfall aufgehoben ist und die Beziehung in Gleichung (5.10) korrigiert werden muss.
Die Gleichung (5.11) beschreibt die relative Annäherung δrel der kontaktierenden Ober-
flächen nach [60]. Die Abbildung 5.7 gibt diesen Zusammenhang grafisch wieder. Die
zugrunde liegenden geometrischen und lastseitigen Größen sind der Referenzverzahnung










1, 1931 + ln( hg2 · rNz
)







hg · 2 · rNz
) (5.11)
Aus der Abbildung 5.7 geht hervor, dass die Annäherung der im Kontakt befindlichen
Oberflächen mit dem Logarithmus der relativen Kontaktlänge h′ = hg/(2 · rNz) zunimmt.
Nach [60] lässt sich eine Näherungslösung für die Gleichung (5.11) gemäß der Gleichung
(5.12) angeben
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Der Parameter CDef in Gleichung (5.12) wird als Deformationskoeffizient bezeichnet und
drückt die Proportionalität zwischen spezifischer Belastungsintensität und relativer An-
näherung der Kontaktflächen aus. In Abbildung 5.7 wird deutlich, dass eine Vergrößerung
der relativen Kontaktlänge zu höheren Deformationskoeffizienten führt. Insbesondere bei
relativen Kontaktlängen h′ < 1 tritt eine signifikante Erhöhung von CDef auf, was wie-
derum bei höheren Werten für h′ deutlich geringer ausfällt.
Für den hier betrachteten und für Zahnkupplungen in der Regel als relevant zu bezeichnen-
den Belastungsbereich können die Kurven näherungsweise als Geraden behandelt werden.
Demzufolge kann die Gleichung (5.12) einer Linearisierung entsprechend der Gleichung
(5.10) unterzogen werden, was zu der Beziehung in Gleichung (5.13) führt
γ = CDef ·
h0,15g
F 0,075n




Der durch die Gleichung (5.13) definierte Deformationsfaktor γ beschreibt die Proportio-
nalität zwischen dem in der Kontaktfläche entstandenen Volumen der verdrängten Stoff-
bereiche innerhalb der oberflächennahen Schichten der Kontaktpartner und der dabei
aufgewendeten Verformungsarbeit. Diese Größe gibt folglich Auskunft über die Verform-
barkeit der betrachteten Kontaktfläche, wobei Einflüsse aus der Oberflächengeometrie der
Kontaktpartner, der Belastungssituation sowie aus den Werkstoffeigenschaften der ober-
flächennahen Schichten der kontaktierenden Körper unmittelbar berücksichtigt werden.
Der Deformationsfaktor ist damit keine Konstante, wie es in Abbildung 5.8 deutlich zum
Ausdruck kommt, sondern abhängig von der jeweils betrachteten Kontaktpaarung.
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Durch die Annahme eines konstanten Deformationsfaktors kommt es zu einer Über- bzw.
Unterschätzung der im Kontakt auftretenden Verformungen der oberflächennahen Stoff-
bereiche respektive der daraus resultierenden Beanspruchungen. Dies wurde auch in [90]
erkannt, weshalb hier der Deformationsfaktor γM nach Gleichung (5.10) eine Korrektur
durch die empirische Näherungslösung gemäß der Gleichung (5.14) erfährt, die eine Ab-
hängigkeit vom Kippwinkel χ aufweist.
γχ = γM · (−344699 · χ3 + 11845 · χ2 − 137 · χ+ 1) , nach [90]. (5.14)
Diese Korrekturgleichung hat allerdings den Nachteil, dass die o.g. Einflüsse auf die Ver-
formbarkeit der Kontaktfläche nicht berücksichtigt werden, was sich insbesondere bei ei-
nem Kippwinkel χ = 0◦ negativ auf die Berechnung der Beanspruchungen im Flanken-
kontakt auswirkt. Hinzu kommt, dass die generierte Korrekturfunktion nur bei großen
Kippwinkeln (χ > 0, 1◦) eine deutliche Abweichung des Deformationsfaktors gegenüber
dem in Gleichung (5.10) hervorbringt.
5.1.3 Berechnung der Beanspruchungen im Flankenkontakt
Den Diskussionen zur Kontaktgeometrie in [45] ist zu entnehmen, dass neben der Nor-
malkraft Fn vor allem der Kippwinkel χ eine maßgebliche Größe bei der Berechnung der
Kontaktfläche Ac ist. In der Kippstellung verringert sich der Kippwinkel (Abbildung 5.5)
und es tritt eine nahezu reine Linienberührung in Zahnhöhenrichtung auf. Damit ver-
mindert sich die maximale Kontaktbreite in diesem Bereich, da bei Linienkontakt die
Kontaktlänge der sich ausbildenden Pressungsfläche konstant bleibt. Reduziert sich die
Normalbelastung hin zur Schwenkstellung, wird die Kontaktfläche herabgesetzt, die aus
dem Kantentragen hervorgeht. In der Abbildung 5.9 wird dieser Sachverhalt exemplarisch
anhand eines FEM-Berechnungsergebnisses veranschaulicht.
Schwenkstellung
Kippstellung
Abbildung 5.9: Pressungsverteilung in den Flankenkontakten der abweichungsfreien Re-
ferenzverzahnung zwischen Schwenk- und Kippstellung
(T = 2000 Nm; ε = 1, 5◦)
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Vor diesem Hintergrund ist von einer kontinuierlich veränderlichen Ausdehnung der Kon-
taktfläche Ac in Abhängigkeit vom Drehwinkel auszugehen. Diese Determiniertheit lässt
sich auf die Lage des Kontaktpunktes (vgl. Abbildung 4.4, S. 16) zurückführen, wobei
unterschiedliche Belastungssitationen im Flankenkontakt in Verbindung mit den verän-
derlichen Krümmungseigenschaften im Kontaktpunkt die resultierende Kontaktgeometrie
maßgeblich bestimmen.
5.1.3.1 Flankenpressung
Basierend auf dem theoretischen Modell zum Kantentragen nach Abbildung 5.6, S. 43,
und dem numerischen Berechnungsergebnis zur Pressungsverteilung im Flankenkontakt in
Abbildung 5.9 ist zu konstatieren, dass, außer für die Flankenkontakte mit nahezu reiner
Linienberührung, eine näherungsweise halbelliptische Kontaktfläche bei der Berechnung
der Flankenbeanspruchungen angenommen werden kann. In der Abbildung 5.10 ist sche-













Abbildung 5.10: Prinzip der Pressungsverteilung im Flankenkontakt über der halbellipti-
schen Kontaktfläche
Die Ermittlung der Flankenbeanspruchung beschränkt sich nach [18], [71] und [45] auf
die Berechnung der maximalen Flankenpressung pmax nach der Gleichung (5.15), worin
die Flankenpressung bei reiner Linienberührung p0L durch den Faktor fpδ für die Bean-










π · (1− ν2) ·
√
Fn
2 · rNz · hg︸ ︷︷ ︸
p0L
. (5.15)
Der Verlauf dieser maximalen Flankenpressung in Abhängigkeit vom Drehwinkel ist ex-
emplarisch in Abbildung 5.11 dargestellt. Die Gleichung (5.15) genügt der Ermittlung der
mechanischen Beanspruchbarkeit. Allerdings ist zu beachten, dass die Kontaktfläche Ac
die tribologisch beanspruchte Fläche repräsentiert. Vor diesem Hintergrund muss zur Er-
gründung der tribologischen Beanspruchung die Verteilung der Flankenpressung über der
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gesamten Kontaktfläche bekannt sein. Dies ist mit dem formelmäßigen Zusammenhang
in Gleichung (5.15) jedoch nicht realisierbar, weshalb zu einem diskreten Kontaktmodell
übergegangen wird.























Abbildung 5.11: Maximum der auftretenden Flankenpressung im Kontakt in Abhän-
gigkeit vom Drehwinkel in einer abweichungsfreien Referenzverzahnung
(ε = 1, 5◦, T = 2000 Nm)
Das Wesen der Diskretisierung der Kontaktfläche liegt in der Unterteilung der halb-
elliptischen Fläche Ac in rechteckige Flächenelemente gemäß Abbildung 5.12 (links). Die







Die Berechnung entsprechender diskreter Werte für die über den einzelnen Flächenelemen-
ten vorliegende Pressung erfolgt separat für die Zahnhöhen- und die Zahnbreitenrichtung.
Der Pressungsberechnung in Zahnhöhenrichtung geht eine Unterteilung der Kontaktlän-
ge hc in k Flächenelemente mit der entsprechenden Kontaktbreite nach Abbildung 5.12
(rechts) voraus. Den formelmäßigen Zusammenhängen in Abschnitt 5.1.2 folgend ergeben
sich die nachstehenden Beziehungen.
Die Kontaktbreite jeder einzelnen Teilfläche ergibt sich nach
bc(i) = fH ·
√
2 · rNz ·
δmax − χ · xi
γ
mit i = 1 . . . k (5.17)
und für den Gradienten der maximalen Flankenpressungen entlang der Kontaktflächen-
längsachse entsteht die Beziehung
pmax(i) =
√






π · (1− ν2) ·
√
Fn
2 · rNz · hg
. (5.18)
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Die einzelnen Rechteckflächenelemente ergeben sich zu






























Abbildung 5.12: Diskretisierung der halbelliptischen Kontaktfläche zur Berechnung der
Pressungsverteilung
Über diesen Rechteckflächen lassen sich die jeweiligen Pressungsgradienten in Zahnbrei-
tenrichtung nach [60] anhand der Gleichung (5.20) unter Berücksichtigung der Abbildung
5.13 berechnen. Durch die Einbeziehung der Gleichung (5.18) entsteht der Zusammenhang
in Gleichung (5.21) zur Berechnung des vollständigen Gradienten der Flankenpressung











· β · dβ√
b2c − β2
(5.20)
















Abbildung 5.14: Über der Kontaktfläche vorliegende Pressungsgradienten in der Kipp-
stellung (links) und in der am höchsten beanspruchten Zahnpaarung
zwischen Kipp- und Schwenkstellung (rechts) − abweichungsfreie Refe-
renzverzahnung mit ε = 1, 5◦, T = 2000 Nm, n = 2000 min−1
5.1.3.2 Schmierspaltberechnung
Die rechnerische Ermittlung der Schmierfilmdicken innerhalb der Zahneingriffe in Mit-
nehmerverzahnungen erfolgt nach den Grundsätzen der EHD-Theorie von Dowson und
Higginson [33]. Als Grundgleichungen für die minimale (hmin) und die zentrale Schmier-
filmdicke (h0) werden in Verbindung mit Abbildung 4.8, S. 21, in [100] und [45] die Be-
ziehungen
hmin = 3, 07 ·G0,57 · U0,7 ·W−0,11 · rNz (5.23)
und
h0 = 3, 06 ·G0,56 · U0,69 ·W−0,1 · rNz (5.24)
angegeben. Die dimensionslosen Werkstoff- G, Geschwindigkeits- U und Belastungspara-
meter W lassen sich anhand der Gleichungen (5.25) bis (5.27) ermitteln.
G = αp · E (5.25)




hc · E · rNz
(5.27)
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Die Temperaturabhängigkeit der dynamischen Viskosität des Schmierstoffs η wird durch
die Vogel-Gleichung berücksichtigt






Sofern die Schmierstoffkoeffizienten A, B, C nicht aus Messungen direkt verfügbar sind,
lassen sie sich aus den Viskositäten bei drei verschiedenen Temperaturen unter Verwen-
dung der Gleichungen (5.30) und (5.31) rechnerisch ermitteln, wobei für C = 95◦C anzu-
nehmen ist











· (ϑ1 + 95) · (ϑ2 + 95)(ϑ2 − ϑ1)
. (5.31)
Mittels der Barus-Gleichung [5] wird die Druckabhängigkeit der Viskosität berücksichtigt
η(ϑ, p) = η(ϑ) · eαp . (5.32)
Es ist zu beachten, dass der Druck-Viskositäts-Koeffizient αp nicht konstant ist. In Ab-
hängigkeit von der Molekülstruktur und der Temperatur des Grundöls nimmt er mit
steigender Temperatur ab. Nach [47] kann der Einfluss durch die Temperatur auf den
Druck-Viskositäts-Koeffizienten mit den Gleichungen (5.33) bzw. (5.34) erfolgen, worin
die dynamische Viskosität in [mPa · s] einzusetzen ist.
naphthenbasische Öle: αp = 0, 0060 + 0, 0098 · log[η(ϑ)] (5.33)
paraffinbasische Öle: αp = 0, 0077 + 0, 0066 · log[η(ϑ)] (5.34)
Die flächendiskrete Behandlung des Kontaktproblems erfordert für die Ermittlung des
Belastungsparameters W nach Gleichung (5.27) die Bereitstellung diskreter Teilbelastun-
gen. Diese ergeben sich entsprechend des Pressungsgradienten (Gleichung (5.21)) und der
diskreten Kontaktflächenelemente (Gleichung (5.16)) nach der Beziehung
Fn(ij) = pc(ij) · Ac(ij) . (5.35)
Aus der Lastverteilungsrechnung ist die nominelle Normalkraft Fn bekannt. Die in Glei-
chung (5.35) berechneten diskreten Normalkräfte entsprechen den Reaktionslasten über









Jedem diskreten Flächenelement im Kontaktbereich lässt sich in der Folge eine Schmier-
filmdicke zuordnen. Der sich daraus ergebende Schmierspaltgradient über der Kontaktflä-
che ist in Abbildung 5.15 veranschaulicht.
Abbildung 5.15: Über der Kontaktfläche vorliegende Schmierspaltgradienten in der Kipp-
stellung (links) und in der am höchsten beanspruchten Zahnpaarung
zwischen Kipp- und Schwenkstellung (rechts) − abweichungsfreie Refe-
renzverzahnung mit ε = 1, 5◦, T = 2000 Nm, n = 2000 min−1
Temperatureinfluss
In der Eintrittszone zum Schmierspalt kommt es zu Rückströmung und Scherung des
Schmierstoffs, was eine viskose Erwärmung dessen nach sich zieht. Dieser Temperaturan-
stieg im Schmierfilm führt unweigerlich zu einer örtlichen Reduzierung der Viskosität und
damit zu einer Verringerung der Schmierfilmdicke im Kontakt.
Zur Berücksichtigung des thermischen Einflusses auf die Schmierspaltgeometrie wird eine
Korrektur der Schmierfilmdicke nach [100] angewendet. Demnach ergibt sich der thermi-
sche Korrekturfaktor Ψ aus der Beziehung in Gleichung (5.37)
Ψ = 3, 94












· (ϑ− ϑ0)−1 (5.39)
λS = λ0 − Aλ · (ϑ− ϑ0) . (5.40)
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Begrenztes Ölangebot
Bei einem ausreichend großen Ölangebot beginnt der Druckaufbau theoretisch unendlich
weit vor dem Kontaktbereich. Ist das Ölangebot jedoch begrenzt, kommt es erst kurz vor
dem Kontakt zum Druckanstieg im Schmierstoff, sodass der Druckaufbau im Schmier-
spalt gestört abläuft. Diese Störung äußert sich in einem unzureichenden Nachfließen des
Schmierstoffs in den Schmierspalt, was eine zusätzliche Verringerung der Schmierfilmdicke
bewirkt.
Zur Berücksichtigung des Einflusses eines begrenzten Ölangebotes auf den sich ausbilden-
den Schmierspalt ist in [45] die Gleichung (5.41) angegeben, welche [100] entnommen auf
die Mitnehmerverzahnung in Zahnkupplungen angewendet werden kann. Darin wird die
Schmierfilmdicke vor dem Kontakt hi zu der Schmierfilmdicke, die sich bei unbegrenztem
Ölangebot einstellt h0∞, ins Verhältnis gesetzt





+ 0, 535 . (5.41)
Ein begrenztes Ölangebot ist bei Laufverzahnungen nicht unüblich, da es hier aufgrund
zu hoher Umfangsgeschwindigkeiten zu einem Abschleudern des Öls kommen kann. Mit-
nehmerverzahnungen in Zahnkupplungen sind davon in der Regel nicht betroffen, sodass
für den Korrekturfaktor Φ = 1 angenommen werden kann.
Die korrigierte Schmierfilmdicke ergibt sich folglich aus dem Zusammenhang in Gleichung
(5.42)
h0,min,korr = Ψ · Φ · h0,min . (5.42)
5.1.3.3 Reibwertberechnung
Die Mitnehmerverzahnungen in Zahnkupplungen werden bei einem Auslenkungswinkel
ε > 0, 5◦ unter den Bedingungen der Mischreibung betrieben. Kleinere Winkelverlagerun-
gen lassen eine Tendenz zur Grenzreibung erkennen. Globig hat in [45] einen theoretischen
Berechnungsansatz entwickelt, der es ermöglicht, den auftretenden Reibungszuständen
in Mitnehmerverzahnungen adäquate Reibungskoeffizienten zwischen den Grenzen aus
Flüssigkeits- und Festkörperreibwert zuzuordnen (µEHD ≤ µ ≤ µf ). Es handelt sich dabei
um Reibwertfunktionen, die eine Abhängigkeit von der Oberflächentopographie respektive
den Oberflächenrauheiten der kontaktierenden Zahnflanken aufweisen. Unter Verwendung
des Koeffizienten Λ (Gleichung (4.5), S. 22) zur Erfassung des Anteils an Flüssigkeitsrei-
bung können die Gleichungen (5.43) bzw. (5.44) zur Berechnung des Mischreibungskoef-
fizienten herangezogen werden.
µl(Λ) = µf − Λ · (µf − µEHD) (5.43)
µt(Λ) = 0, 5 · [(µf − µEHD) · cos(Λ · π) + µf + µEHD] (5.44)
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Der lineare Zusammenhang in Gleichung (5.43) eignet sich zur Berechnung des Reibwer-
tes zwischen kontaktierenden Oberflächen, deren Rauheiten eine sehr große Abweichung
von der Idealtopographie aufweisen. Aber auch der entgegengesetzte Fall mit einer nahe-
zu idealen Oberflächenkontur lässt sich damit erfassen. Für alle anderen kontaktierenden
Oberflächen, deren Rauheitsprofil eine vornehmlich normal verteilte Abweichung von der
Idealkontur aufweist, werden durch den trigonometrischen Ansatz in Gleichung (5.44) be-
rücksichtigt.
In den Gleichungen (5.43) und (5.44) wird neben dem Festkörperreibwert µf nach Glei-
chung (4.16), S. 27, auch der Flüssigkeitsreibwert µEHD nach der EHD-Schmiertheorie
verwendet. Der Flüssigkeitsreibwert ergibt sich aus dem Verhältnis des Bewegungswider-
stands FR,F , der durch die Scherung der Schmierstoffschichten im Kontaktbereich entsteht,





Der Ausdruck in Gleichung (5.45) erhält unter Einbeziehung der Scherspannung τF aus
Gleichung (4.4), S. 21, und der Kontaktfläche Ac den formelmäßigen Zusammenhang in




· η(ϑ, p) · vgl
h0
· Ac . (5.46)
Durch die Abhängigkeit des Flüssigkeitsreibwertes von der Normalkraft, der Kontaktfläche
und der zentralen Schmierfilmdicke ist unter Verwendung der Gleichung (5.43) bzw. (5.44)
die Berechnung einer entsprechenden Verteilung des Mischreibungskoeffizienten möglich.
Dabei ist zu beachten, dass durch die Abhängigkeit des Festkörperreibwertes µf von dem
auftretenden Festkörperkontaktdruck pc, welcher wiederum von der Normalkraft abhängig
ist (Abschnitt 4.3.1), die Bestimmung von µf ebenfalls nach dem diskreten Kontaktmodell
erfolgen muss (siehe hierzu Abschnitt 6.1). Für die Berechnung des Mischreibungskoeffi-
zienten gilt
µ(ij) = f(Λ(ij), µf(ij), µEHD(ij)) . (5.47)
Abbildung 5.16 zeigt beispielhaft die Reibwertgradienten in zwei exponierten Eingriffsstel-
lungen. Die Reibwertverläufe mit Drehwinkelabhängigkeit nach [45] erfassen lediglich die
Maximalwerte auf Basis eines Punktkontaktes. Die in Abbildung 5.16 dargestellten Reib-
wertgradienten hingegen zeigen, dass trotz gleichem Reibwertmaximum bei Kantenlauf
und annähernder Linienberührung die Traganteile im Kontakt zu unterschiedlich großen
Bereichen der Kontaktfläche mit Reibwertmaxima führen.
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Abbildung 5.16: Über der Kontaktfläche vorliegende Reibwertverteilung in der Kippstel-
lung (links) und in der am höchsten beanspruchten Zahnpaarung zwi-
schen Kipp- und Schwenkstellung (rechts) − abweichungsfreie Referenz-
verzahnung mit ε = 1, 5◦, T = 2000 Nm, n = 2000 min−1
5.1.3.4 Spezifische Reibleistung
Aus den vorangehenden Abschnitten wird deutlich, welchen Einfluss die Lastverteilung
innerhalb der Kontaktfläche auf die einzelnen Größen zur Berechnung der tribologischen
Beanspruchung hat. Diese wird durch die spezifische Reibleistung ergründet und folgt
allgemein der Beziehung
q = pc · µ · vgl . (5.48)
Neben der Flankenpressung wird auch der Reibwert durch einen Gradienten über der
Kontaktfläche ausgedrückt. Diese Betrachtung muss sich auch in der Berechnung der spe-
zifischen Reibleistung wiederfinden. Die Gleitgeschwindigkeit ist eine kinematische Größe
und damit lastunabhängig, weshalb hier keine diskrete Betrachtung erforderlich ist. Für
die spezifische Reibleistung ergibt sich folglich der Zusammenhang in Gleichung (5.49),
welcher in Abbildung 5.17 grafisch wiedergegeben ist
q(ij) = pc(ij) · µ(ij) · vgl mit pc(ij) = pc . (5.49)
In Verbindung mit den vorangegangen Abbildungen, insbesondere jenen zur Darstellung
des Reibwertgradienten, zeigt sich, dass die Beurteilung der tribologischen Beanspruchung
und damit eine Aussage bezüglich der Tragfähigkeit der Zahnflanken von Mitnehmerver-
zahnungen in Zahnkupplungen nicht ausschließlich anhand von auftretenden Maximalwer-
ten der relevanten Größen erfolgen darf. Vielmehr müssen jene Bereiche mit niedrigeren
Beanspruchungswerten ebenso berücksichtigt werden, da anzunehmen ist, dass davon eine
nicht zu vernachlässigende Zusatzbeanspruchung ausgeht. Vor allem die generierte spezi-
fische Reibleistung ist im Hinblick auf die daraus resultierende thermische Belastung im
Kontakt von maßgebender Bedeutung.
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Abbildung 5.17: Über der Kontaktfläche vorliegende Verteilung der spezifischen Reib-
leistung in der Kippstellung (links) und in der am höchsten bean-
spruchten Zahnpaarung zwischen Kipp- und Schwenkstellung (rechts)
− abweichungsfreie Referenzverzahnung mit ε = 1, 5◦, T = 2000 Nm,
n = 2000 min−1
5.1.4 Berechnung der thermischen Belastung im Flankenkontakt
Die auftretenden mechanischen Belastungen im Zahneingriff gehen auf die Betrachtung
des Einwirkens der Zahnkräfte in einem Punkt zurück. Infolge der Deformationsprozes-
se in den oberflächennahen Schichten treten jedoch größere Teile der Flankenoberflächen
in Kontakt, die, wie im vorangegangenen Abschnitt dargestellt, zu einer Vielzahl von
Reaktionskraftanteilen innerhalb der Kontaktfläche führen. Die dadurch hervorgerufenen
Beanspruchungen, insbesondere die daraus resultierende spezifische Reibleistung, sind un-
gleichmäßig innerhalb des Kontaktes verteilt. Dieser Aspekt lässt erkennen, dass die durch
Reibung induzierten Temperaturerhöhungen zwischen den kontaktierenden Zahnflanken-
bereichen ebenfalls ungleichmäßig verteilt sein müssen.
5.1.4.1 Temperaturverteilung und maximale Kontakttemperatur
Für die Berechnung der Temperaturerhöhungen zwischen den im Kontakt befindlichen
Zahnflankenbereichen bietet sich der auf der Theorie des halbunendlichen Körpers (ther-
mischer Halbraum) basierende analytische Lösungsansatz nach Carslaw und Jaeger [20]
an, welcher in [3] bzw. [88] in weiterentwickelter Form beschrieben ist. Der Kontakttempe-
raturberechnung werden die folgenden Annahmen und Vereinfachungen zugrunde gelegt:
1. Die generierte Reibungsenergie wird in den rechteckigen Flächenelementen der Kon-
taktfläche vollständig in Wärme umgewandelt und es kommt zur Entstehung örtli-
cher zweidimensionaler Wärmequellen.
2. Die aus den rechteckigen Wärmequellen herrührenden Wärmestromdichten entspre-
chen den spezifischen Reibleistungen und sind innerhalb des Flächenelementes kon-
stant.
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3. Die Wärme wird ausschließlich durch Wärmeleitung über die Kontaktfläche in den
Körper abgeführt. Zusätzliche Effekte durchWärmestrahlung werden vernachlässigt.
4. Für die Berechnung der Kontakttemperatur werden die kontaktierenden Flächenele-
mente als thermisch gekoppelt betrachtet (ϑ1(y = 0, t > 0) = ϑ2(y = 0, t > 0) = ϑc).
Diese Annahme gilt auch für den Fall der Mischreibung, sofern davon ausgegangen
wird, dass die Kontaktflächen durch einen nur sehr dünnen Schmierfilm getrennt
sind, welcher den Wärmefluss nur geringfügig beeinträchtigt.
Auf der Grundlage des Fourierschen Grundgesetzes der Wärmeleitung (Gleichung (4.28),
S. 31) ergibt sich die partielle Differentialgleichung der Wärmeleitung zur Berechnung der















Die Lösung der Gleichung (5.50) erfolgt mittels Laplace-Transformation, wie in Abschnitt
4.4 beschrieben. Allgemein ergibt sich die Temperaturänderung des betrachteten Körpers
am Punkt (xc,yc,zc) zum Zeitpunkt tc aus
∆ϑc(tc, xc, yc, zc) = q̇(t, x, 0, z) · dx dz dt ·RΘ(tc, xc, yc, zc, t, x, 0, z) . (5.51)
In Gleichung (5.51) ist RΘ die Einflusszahl und beschreibt den Einfluss der zum Zeitpunkt
t an der Stelle (x,y = 0,z) wirksamen Wärmequelle q̇ · dx dz dt auf die Stelle (xc,yc,zc)
zum Zeitpunkt tc > t. Im Falle einer ruhenden Wärmequelle gilt für die Einflusszahl
RΘ(tc, xc, yc, zc, t, x, 0, z) =
1




2 + y2c + (zc − z)2




Durch Ersetzen des Ausdrucks (zc − z) in Gleichung (5.52) durch
zc −
[
z + v · (tc − t)
]
(5.53)
entsteht die Beziehung in Gleichung (5.54) für RΘ für eine mit der Geschwindigkeit v auf
der Oberfläche der Zahnflanken in z-Richtung bewegte Wärmequelle
RΘ(tc, xc, yc, zc, t, x, 0, z) =
1
4ρc · [πa · (tc − t)]3/2
·
exp
−(xc − x)2 + y2c + [(zc − z) + v · (tc − t)]24a · (tc − t)
 . (5.54)
Unter Berücksichtigung der Kontaktflächendiskretisierung existieren mehrere Wärmequel-
len im Flankenkontakt, die alle einen Anteil an der Temperaturänderung innerhalb der
Kontaktfläche haben. Daher muss die Integralgleichung (5.55) gelöst werden





q̇(t, x, 0, z) · dx dz dt ·RΘ(tc, xc, yc, zc, t, x, 0, z) . (5.55)
58
5.1 Tribomechanisches Kontaktmodell
Die Einflusszahl beschreibt die Verteilung der Wärme innerhalb der Kontaktfläche und
den damit einhergehenden Temperaturanstieg. Es ergibt sich folgendes Dreifachintegral
RΘ(tc, xc, yc, zc, t, x, 0, z) =
1









−(xc − x)2 + y2c + [(zc − z) + v · (tc − t)]24a · (tc − t)
 · dx dz dt,
(5.56)
welches nach Zerlegung und Extrahieren der Terme Ix und Iz sich zu der Beziehung in
Gleichung (5.57) ergibt
RΘ(tc, xc, yc, zc, t, x, 0, z) =
1






















− (xc − x)
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−[(zc − z) + v · (tc − t)]24a · (tc − t)
 · dz . (5.59)




erf(xc − x+ 0, 5∆x√




xc − x− 0, 5∆x√





erf((zc − z + 0, 5∆z)− v · (tc − t)√




(zc − z − 0, 5∆z)− v · (tc − t)√
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Nach Einsetzen der Gleichungen (5.60) und (5.61) in Gleichung (5.57) ergibt sich für die
Einflusszahl RΘ der Zusammenhang















4a · (tc − t)
]
·erf(xc − x+ 0, 5∆x√




xc − x− 0, 5∆x√
4a · (tc − t)
) ·
erf((zc − z + 0, 5∆z)− v · (tc − t)√




(zc − z − 0, 5∆z)− v · (tc − t)√
4a · (tc − t)
) dt.
(5.62)
Die erf-Funktion wird als Gaußsches Fehlerintegral oder error function bezeichnet und
stellt eine Wichtungsfunktion dar. Ihre Definition und Berechnung ist im Anhang 9.3 er-
läutert.
Gemäß den getroffenen Annahmen und Vereinfachungen zur Kontakttemperaturberech-
nung sowie der Berücksichtigung des Zeitinkrementes ∆t = tc − t, worin t → 0 und
tc = ∆ϕz/ω sind, können die Temperaturänderungen innerhalb der Kontaktfläche rechne-
risch ermittelt werden. In Abbildung 5.18 sind die Gradienten der Temperaturänderung
für zwei exponierte Drehwinkelpositionen analog zu den Abbildungen 5.14 bis 5.17 darge-
stellt. Ferner sind in Abbildung 5.19 die Verläufe der maximalen Temperaturänderungen
im Flankenkontakt für eine vollständige Kupplungsumdrehung aufgetragen.
Abbildung 5.18: Über der Kontaktfläche vorliegende Temperaturverteilung in der Kipp-
stellung (links) und in der am höchsten beanspruchten Zahnpaarung zwi-
schen Kipp- und Schwenkstellung (rechts) − abweichungsfreie Referenz-
verzahnung mit ε = 1, 5◦, T = 2000 Nm, n = 2000 min−1, ϑM = 20◦C
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Abbildung 5.19: Maximale Temperaturänderung im Flankenkontakt in Abhängigkeit vom
Drehwinkel in einer abweichungsfreien Referenzverzahnung für unter-
schiedliche Auslenkungswinkel (T = 2000 Nm, n = 2000 min−1,
ϑM = 20◦C)
Die Kontakttemperatur ergibt sich aus der Summe aus Massentemperatur und auftreten-
der Temperaturänderung im Flankenkontakt
ϑc = ϑM + ∆ϑc bzw. ϑc,max = ϑM + ∆ϑc,max. (5.63)
5.1.4.2 Verlustleistung und mittlere Reibtemperatur
Unter der Verlustleistung ist die Gesamtheit aller innerhalb der einzelnen Zahneingriffe
generierten Reibungsverluste zu verstehen. Die Ermittlung dieser Reibungsverluste ist auf
verschiedene Weise möglich. Zum einen lässt sich die Verlustleistung über die Reibkraft
und die Reibgeschwindigkeit im Kontakt (Gleichungen (5.64) und (5.65)) bestimmen, zum
anderen über die spezifische Reibleistung und die betrachtete Kontaktfläche (Gleichung
(5.66)). Die beiden auf der Reibkraft basierenden Ansätze unterscheiden sich dahinge-
hend, dass die Gleichung (5.64) auf den Untersuchungsergebnissen in [45] aufsetzt und
eine Punktlast zugrunde gelegt wird, wohingegen die Gleichung (5.65), und ebenso wie
die Gleichung (5.66), auf dem im Abschnitt 5.1.3 vorgestellten flächendiskreten Kontakt-
modell gründen.












q(ij) · Ac(ij) (5.66)
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Abbildung 5.20: Verlustleistung im Flankenkontakt in Abhängigkeit vom Drehwinkel in
einer abweichungsfreien Referenzverzahnung (ε = 1, 5◦, T = 2000 Nm,
n = 2000 min−1)
Aus der Abbildung 5.20 geht hervor, dass die vorgestellten Berechnungsansätze teilweise
zu stark abweichenden Ergebnissen führen. Während die jeweils auf dem flächendiskreten
Kontaktmodell basierend ermittelten Verlustleistungen sehr gut miteinander übereinstim-
men, ist eine nicht akzeptable Diskrepanz zu dem Ergebnis nach Gleichung (5.64) festzu-
stellen.
Die Ursache für diese Abweichung ist darin zu sehen, dass bei der Berechnung der Reib-
kraft FR (Gleichung (5.67)) für einen Punktkontakt das in Zusammenhang mit der Ab-
bildung 5.16 beschriebene Reibwertproblem nicht berücksichtigt wird. Vielmehr erfolgt
die Reibkraftermittlung anhand der punktuell einwirkenden Normalkraft und dem Reib-
wertmaximum in diesem Kontaktpunkt, welches in [45] konsequent über der gesamten
Kontaktfläche angenommen wird. Unter Beachtung der unterschiedlichen Reibwertvertei-
lungen in Abbildung 5.16 wird jedoch deutlich, dass es dadurch rechnerisch zu einer nicht
unerheblichen Überschätzung der Reibkraft im Kontakt kommt. Durch die Anwendung
des flächendiskreten Kontaktmodells können die auftretenden Teilreibkräfte FR(ij) (Glei-
chung (5.68)) innerhalb der Kontaktfläche ermittelt und daraus die Summenreibkraft FRΣ
(Gleichung (5.69)) deutlich exakter berechnet werden. Es gilt: FRΣ < FR.
FR = Fn · µ (5.67)






Fn(ij) · µ(ij) (5.69)
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Es bleibt somit festzuhalten, dass die rechnerische Ermittlung der Verlustleistung, die in
der Mitnehmerverzahnung von Zahnkupplungen erzeugt wird, durch die Anwendung der
Gleichung (5.65) bzw. (5.66) erfolgen muss.
Für einen vollständigen Kupplungsumlauf treten in den einzelnen Drehwinkelstellungen
sowohl unterschiedliche Maximaltemperaturen als auch verschieden große Temperatur-
gradienten im Reibkontakt auf. Betriebsbedingungen, bei denen die maximal auftretende
Reibtemperatur im Kontakt einen signifikanten Einfluss auf die Tragfähigkeit der Zahn-
flanken ausübt, sind in den meisten Fällen durch vergleichsweise niedrige Drehzahlen
charakterisiert. Bei Betrachtung einer Reibpaarung liegen für jedes Drehwinkelinkrement
∆ϕz mit zunehmender Drehzahl kürzere Kontaktzeiten tc vor. Die dabei entstehenden
Temperaturerhöhungen können separat betrachtet einen nachhaltigen Wärmeeintrag nicht
herbeiführen. Erst durch die Summe der in jedem Flankenkontakt zugeführten Reibener-
gie, d.h. nach einer vollen Kupplungsumdrehung, kann von einem relevanten Wärmeein-
trag ausgegangen werden. Diesem Umstand ist es geschuldet, dass im Hinblick auf die
Wärmeübertragung (Abschnitt 5.2) von der Reibstelle über die Kupplungskörper an die
Umgebung die Bereitstellung einer über dem Umfang gemittelten Reibtemperatur erfor-
derlich ist.
Unter der Prämisse einer sprunghaften Änderung der Temperatur an den Zahnflanken-
oberflächen im Kontaktbereich von der Massentemperatur ϑM auf die Kontakttemperatur
ϑc durch die in der Reibstelle umgesetzte Reibleistung ist von einem instationären Wär-
meleitproblem mit der Randbedingung 1. Art auszugehen. Der Fachliteratur (u.a. [2]) ist
dazu der formelmäßige Zusammenhang unter Verwendung des Gaußschen Fehlerintegrals
in Gleichung (5.70) zu entnehmen









Bezogen auf die Oberfläche der Zahnflanken (y = 0) und unter Verwendung des werkstoff-
abhängigen Wärmeeindringkoeffizienten b mit
b =
√
λ · ρ · c (5.71)
ergibt sich die vereinfachte Beziehung
q̇(ϕ, t) = b · (ϑc(ϕ)− ϑM)√
πt
. (5.72)
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mit der Massentemperatur ϑM unmittelbar vor dem Eintritt des Reibkontaktes. Diese
mittlere Reibtemperatur ϑc ist Ausgangspunkt für die Berechnung der Wärmeübertragung
durch den Kupplungskörper an die Umgebung.
5.2 Berechnung der Wärmeübertragung
Die Wärmeübertragung setzt sich zusammen aus Wärmeleitung, Wärmeübergang und
Wärmestrahlung, wobei wie in Abschnitt 4.4 beschrieben, der Anteil aus Wärmestrah-
lung vernachlässigbar ist. Die Erwärmung und der dabei zugrunde liegende Wärmeüber-
tragungsprozess beschreiben ein quasistatisches, instationäres, mehrdimensionales Wär-
meleitproblem innerhalb der Kupplungskörper Nabe und Hülse mit anschließendem Wär-
meübergang durch Konvektion. Nachfolgend werden die mathematischen Modellentwick-
lungen für diese beiden Teilprozesse vorgestellt.
5.2.1 Wärmeleitung und Temperaturverteilung im Kupplungskörper
In der Literatur (u.a. [2], [50], [92]) erfolgt die mathematische Beschreibung der unter-
schiedlichen Formen der Wärmeleitung (stationär, instationär, ein- und mehrdimensional)
ausschließlich an Regelgeometrien wie Platte, Zylinder und Kugel. Das Wärmeübertra-
gungsproblem in Zahnkupplungen lässt sich aufgrund der komplexen Geometrie damit
jedoch nicht lösen. Stattdessen müssen die beiden Kupplungskörper Hülse und Nabe auf
sinnvolle Weise in einzelne Regelgeometrien zerlegt werden. Für jede dieser Regelgeometri-
en sind die entsprechenden Temperaturverteilungsfunktionen respektive Temperaturfelder
zu bestimmen, wobei an den geometrischen Grenzen zu den Teilkörpern geeignete Über-
gangsbedingungen zu definieren sind.
Zur Gewährleistung der Übertragbarkeit der Temperaturverteilungsfunktionen auf un-
terschiedliche Baugrößen von Zahnkupplungen wird die Ähnlichkeitstheorie angewendet.
Die Beschreibung der Temperaturfelder erfolgt demnach durch dimensionslose Kennzah-
len, wobei das Temperaturfeld selbst durch eine dimensionslose Temperatur quantifiziert
wird. Dafür wird die Beziehung
Θ = ϑ− ϑ0∆ϑ0
(5.75)
gewählt, worin ϑ0 die Bezugstemperatur, d.h. der Nullpunkt von Θ, und ∆ϑ0 eine für
das Problem charakteristische Temperaturdifferenz bedeuten. Diese dimensionslose Tem-
peratur wird maßgeblich durch die dimensionslose Zeit bzw. die Fourier-Zahl Fo nach der
Beziehung
Fo = a · t
L2
(5.76)
bestimmt. Die Fourier-Zahl besitzt für das jeweils betrachtete Problem keinen festen Wert,
sondern bezeichnet eine dimensionslose Zeit-Variable, welche nur für eine bestimmte Zeit-
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spanne einen festen Wert annimmt. Bezogen auf das vorliegende Kontaktproblem ist die
Fourier-Zahl ein Maß dafür, wie stark der Einfluss durch die Temperaturänderung im
Flankenkontakt auf die Temperaturänderung im Kupplungskörper ist.
Sofern die Wärmeübertragung zusätzlich zur Wärmeleitung durch Wärmeübergang statt-
findet, ist das Temperaturfeld ferner von der Biot-Zahl
Bi = α · L
λ
(5.77)
abhängig. Die Biot-Zahl beschreibt das Verhältnis von Wärmeleit- zu Wärmeübergangs-
widerstand und gibt damit an, welche der beiden Teilprozesse für die Wärmeübertragung
signifikant ist.
5.2.1.1 Temperaturfeld im Hülsenkörper
Die Berechnung des Temperaturfeldes in der Kupplungshülse bedingt deren geometrische
Zerlegung in einzelne Teilkörper. Eine Abgrenzung erfolgt nach Abbildung 5.21 in die

























Abbildung 5.21: Geometrische Zerlegung des Hülsenkörpers
Zur mathematischen Beschreibung der Temperaturfelder kommt das in Abschnitt 4.4 vor-
gestellte Superpositionsprinzip zur Anwendung, d.h. es wird eine Auftrennung in einen
radialen und einen axialen Anteil mit anschließender Überlagerung dieser Temperatur-
verteilungsfunktionen vorgenommen. Die im Folgenden vorgestellten formelmäßigen Zu-
sammenhänge wurden der Literatur [20], [92] entnommen und auf das hier behandelte
Problem in adaptierter Form angewendet. Grundsätzlich wird als Regelgeometrie der ein-
zelnen Teilkörper ein Hohlzylinder mit endlicher Länge angenommen.
Die nachstehend angegebenen Verteilungsfunktionen beinhalten die Lösungen für die Ei-
genwertgleichungen der Bessel- und Neumann-Funktionen auf Seite 34. Die jeweiligen
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Eigenwertgleichungen und die sich daraus ergebenden Eigenwerte sind im Anhang 9.5
aufgeführt. Darüber hinaus finden sich auch eine Vielzahl an geometrischen Randbedin-
gungen und Abmessungen. Die für den jeweiligen Teilkörper gültigen Randbedingungen
sind dem Anhang 9.4 zu entnehmen.
Hülsenring (HR)
Ausgehend von dem Ort der Wärmeentstehung in der Mitnehmerverzahnung und damit










Abbildung 5.22: Modell zur Berechnung des Temperaturfeldes im Hülsenring
Gemäß dem Modell nach Abbildung 5.22 und den Randbedingungen 1. Art und 3. Art

































































und für den Axialanteil
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mittels Produktansatz, sodass sich das Temperaturfeld im Hülsenring nach der Gleichung
(5.81) definiert




+ ϑU mit ΘHR = ΘHR(r) ·ΘHR(z). (5.81)
Eine Weiterleitung der Wärme erfolgt zum einen über den Deckel und zum anderen über
den Hülsenmantel. Zunächst soll auf den Hülsenmantel eingegangen werden.
Hülsenmantel (HM)
Für den Axialanteil des Hülsenmantels gelten die gleichen Randbedingungen wie für den
axialen Anteil im Hülsenring (siehe Abbildung 5.23). Für das axiale Temperaturfeld im












Abbildung 5.23: Modell zur Berechnung des Temperaturfeldes im Hülsenmantel
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· a · t
Z2
] (5.82)
Der Hülsenmantel grenzt sich nach Innen zum Kupplungshohlraum ab. Dieser Hohlraum
ist neben dem benötigten Schmiermittel mit Luft gefüllt, die als thermischer Isolator fun-
giert. Vor diesem Hintergrund wird für die Bestimmung des radialen Temperaturfeldes im
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Hülsenmantel dessen Innenseite als thermisch isoliert angenommen. Für dieses Randwert-
problem ergeben sich für den inneren Hohlzylinder mit der angenommenen Isolierung an
der Innenseite die Randbedingungen 4. Art (innen) und 3. Art (außen). Aufgrund dieser
Randbedingung 4. Art ist ein radialer Wärmestrom nicht möglich. Unter der Annahme
einer von Außen aufgeprägten Temperaturbelastung durch ϑU stellt sich mathematisch
betrachtet im gesamten Hülsenmantel die Umgebungstemperatur ein. Realistisch ist dies
jedoch nicht. Eine Lösung dieses Randwertproblems wird dadurch erreicht, indem eine
bereichsweise Behandlung der radialen Wärmeübertragung im Hülsenmantel vorgenom-
men wird. Dies bedingt die geometrische Unterteilung des Hülsenmantels in mindestens
zwei ineinander liegende Hohlzylinder. Für beide sind dann die Randbedingungen 1. Art
(innen) und 3. Art (außen) festzulegen.
Analog zu Gleichung (5.78) ergibt sich das radiale Temperaturfeld im Hülsenmantel für










































































Das Temperaturfeld im Hülsenmantel ergibt sich folglich nach der Gleichung (5.85) zu




+ ϑU mit ΘHM = ΘHM(r) ·ΘHM(z). (5.85)
Hülsenflansch (HF)
Der Wärmeeintrag in den Hülsenflansch findet an der Übergangsfläche zum Hülsenmantel
statt. Für die radiale und axiale Temperaturverteilung gelten jeweils die Randbedingungen
1. Art und 3. Art.
68










Abbildung 5.24: Modell zur Berechnung des Temperaturfeldes im Hülsenflansch
Gemäß der Abbildung 5.24 entsteht die Gleichung (5.86) für den Radialanteil
ϑHF (r)(r, t) =
ϑHM ·
[





























































und der Axialanteil der Temperaturverteilung ergibt sich nach der Beziehung
ϑHF (z)(z, t) =
ϑHF (r) ·
[
1 + hh · (Z − z)
]
+ ϑU · hh · z




ϑHF (r) − ϑU · cos(ψm)















Das Temperaturfeld im Hülsenflansch berechnet sich aus




+ ϑU mit ΘHF = ΘHF (r) ·ΘHF (z) (5.88)
mit den beiden dimensionslosen Temperaturen
ΘHF (r) =
ϑHF (r)(r, t)− ϑU
ϑHM − ϑU
und ΘHF (z) =




5 Modell zur Berechnung der Kontakttemperatur
Deckel (D)
Aufgrund der konstruktiven Randbedingungen zwischen Hülsenring und Deckel muss die
Ermittlung des Temperaturfelds im Deckel bereichsweise erfolgen. Dabei wird angenom-
men, dass bedingt durch die gegenüber den radialen sehr geringen axialen Abmessungen



















Abbildung 5.25: Modell zur Berechnung des Temperaturfeldes im Deckel (links: Teil D1;
rechts: Teil D2)




1 + hh · (Z − z)
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+ ϑU · hh · z




ϑHR − ϑU · cos(ψm)















Für den Bereich D2 müssen wiederum sowohl der axiale als auch der radiale Anteil der
Wärmeleitung berücksichtigt werden. Bei Definition der Randbedingungen 1. Art und 4.
Art ergeben sich die radiale (Gleichung (5.91)) und die axiale (Gleichung (5.92)) Tempe-
raturverteilung



























































1 + hh · (Z − z)
]
+ ϑU · hh · z




ϑD2(r) − ϑU · cos(ψm)















Das Temperaturfeld im Bereich D2 ergibt sich aus













5.2.1.2 Temperaturfeld im Nabenkörper
Die Berechnung des Temperaturfeldes in der Kupplungsnabe erfolgt analog zum Hülsen-
körper auf der Basis einer geometrischen Zerlegung in einzelne Teilkörper. Eine Abgren-
zung erfolgt gemäß der Abbildung 5.26. Im Gegensatz zum Hülsenkörper gründet das
Modell für die Kupplungsnabe auf der Annahme, dass die Regelgeometrien der einzelnen
Körper durch Vollzylinder mit endlicher Länge definiert sind. Die Bestimmungsgleichun-
gen der Eigenwerte für die Verteilungsfunktionen sind im Anhang 9.5 zu finden.
NK 4
NK 3




















Abbildung 5.26: Geometrische Zerlegung des Nabenkörpers
Nabenkörper 1 (NK1)
Der Wärmeeintrag in diesen Teilkörper der Kupplungsnabe rührt von der im Flankenkon-
takt umgesetzten Reibleistung her. Das in diesem Falle vorliegende Wärmeübertragungs-
problem eines von außen mit der Temperatur ϑc beaufschlagten Vollzylinders (Abbildung
5.27) ist definiert durch die Randbedingung 1. Art, woraus sich die radiale und axiale
Temperaturverteilung in Gleichung (5.95) und Gleichung (5.96) ergeben
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Abbildung 5.27: Modell zur Berechnung des Temperaturfeldes im Nabenkörper NK1
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Die Temperaturverteilung im Teilkörper NK1 ergibt sich damit zu













Der Nabenkörper NK1 ist der einzige Teilkörper, der als reiner Vollzylinder behandelt
werden kann. Die Berechnung der radialen Temperaturverteilungen der übrigen Naben-
körper NK2, NK3 und NK4 muss auf ähnliche Weise wie für den Hülsenmantel (HM)
bereichsweise erfolgen.
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Nabenkörper 2 (NK2) und Nabenkörper 3 (NK3)
Mit den Randbedingungen 1. Art und 4. Art unter Berücksichtigung der Abbildung 5.28
ergibt sich die axiale Temperaturverteilung zu
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Abbildung 5.28: Modell zur Berechnung des Temperaturfeldes in den Nabenkörpern NK2
und NK3
Ausgehend von dieser Verteilungsfunktion wird der Radialanteil durch die separate Be-
rechnung zweier Teilbereiche ermittelt. Hierfür gilt, dass der äußere Teil als Hohlzylinder,
der innere als Vollzylinder behandelt wird.
Unter Vorgabe der Randbedingungen 1. und 4. Art entsteht für den Bereich 1 (Hohlzy-
linder) die Verteilungsfunktion in Gleichung (5.100)
























































5 Modell zur Berechnung der Kontakttemperatur
Für den Bereich 2 (Vollzylinder) gilt bei Annahme der Randbedingung 1. Art die Bezie-
hung in Gleichung (5.101)

















Das Temperaturfeld im Teilkörper NK2 berechnet sich folglich aus













Das Temperaturfeld für den Nabenkörper NK3 ergibt sich analog zu dem Temperaturfeld
in Nabenkörper NK2, weil die Wärme aus dem Teilkörper NK1 beidseitig in die Teilkörper
NK2 und NK3 abgeleitet wird. Dabei wird angenommen, dass sich alle drei Teilkörper
im Inneren der Kupplung befinden, d.h. von der Kupplungshülse und Deckel umschlossen
sind.
Nabenkörper 4 (NK4)
Der Teilkörper NK4 befindet sich außerhalb des von der Kupplungshülse umschlosse-
nen Bereichs. Wenngleich prinzipiell die gleiche Vorgehensweise zur Temperaturfeldbe-
rechnung zu wählen ist wie für die Teilkörper NK2 und NK3, müssen für NK4 andere










Abbildung 5.29: Modell zur Berechnung des Temperaturfeldes im Nabenkörper NK4 und
in der Welle
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Die axiale Temperaturverteilungsfunktion wird analog zu NK2 und NK3 durch die Rand-
bedingungen 1. und 4. Art definiert und folgt der Beziehung
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Das Wärmeleitproblem für den Bereich 1 (Hohlzylinder) wird durch die Randbedingungen



































































Im zweiten Bereich (innen liegender Vollzylinder) wird nur die Randbedingung 1. Art
angenommen, woraus sich die folgende Beziehung ableitet

















Das Temperaturfeld im Hülsenflansch berechnet sich aus




+ ϑU mit ΘNK4 = ΘNK4(r) ·ΘNK4(z) (5.107)
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Welle (W)
Die Wärmeübertragung endet an der Kupplungsnabe nicht und es ist davon auszugehen,
dass der weiterführende Energietransport entlang der Anschlusskonstruktion einen nicht
vernachlässigbaren Einfluss auf die Erwärmung der Zahnkupplung besitzt. Daher muss die
Wärmeübertragung auch darüber hinaus berücksichtigt werden. Analog zu der Berech-
nung des Temperaturfeldes im Teilkörper NK4 ist deshalb für die freie Welle vorzugehen.
Der abgeführte Wärmestrom entlang der Welle ist sowohl abhängig von der freien Wel-
lenlänge aufgrund des Konvektionseinflusses als auch von dem abgeführten Wärmestrom
der Anschlusskonstruktion. Es besteht zudem die Möglichkeit des sekundären Wärmeein-
trags über die Welle. Diese Einflüsse müssen individuell Berücksichtigung finden. Für
die im Rahmen dieser Arbeit zugrunde gelegte Referenzverzahnung und die entspre-
chende verzahnungsperiphere Geometrie ist in erster Näherung die freie Wellenlänge mit
lW ≈ 100 mm anzunehmen.














Abbildung 5.30: Geometrische Zerlegung des Kupplungskörpers und den für den Wärme-
übergang relevanten Flächen in Querschnittsdarstellung längs zur Rota-
tionsachse
Die für den Wärmeübergang maßgebende Größe ist der Wärmeübergangskoeffizient α.
Durch die Gleichung (4.42), S. 36, worin es sich bei dem Wärmeübergangskoeffizienten
um eine qualitative Zustandsgröße handelt, wird die Abhängigkeit der Wärmeübertragung
von den Konvektionsverhältnissen quantifiziert. Dieser Einfluss kommt bereits in den im
vorangegangenen Abschnitt 5.2.1 beschriebenen funktionalen Beziehungen zur Berech-
nung der Temperaturverteilung durch Wärmeleitung im Kupplungskörper zum Tragen.
Das sich ausbildende Temperaturprofil wird somit direkt von dem vorliegenden Wärme-
übergangskoeffizienten bestimmt, welcher seinerseits wiederum von der Höhe der Oberflä-
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chentemperatur ϑOF abhängig ist. Hierdurch wird ein implizites physikalisches Problem
verdeutlicht, welches zu dem Schluss führt, dass es einen konstanten Wärmeübergangs-
koeffizienten an der Oberfläche einer Zahnkupplung nicht geben kann, sofern sie sich
nicht im Beharrungszustand mit annähernd gleichbleibender Betriebstemperatur befin-
det. Die rechnerische Ermittlung sowohl der Oberflächentemperatur als auch des Wärme-
übergangskoeffizienten muss daher stets für einen definierten Betriebszustand erfolgen.
Die Berechnung das Wärmeübergangskoeffizienten gestaltet sich aufgrund der zahlreichen
Einflussgrößen als sehr komplex. Wie in Abschnitt 4.4.2 beschrieben, ist der Wärme-
übergangskoeffizient direkt proportional zur Nußelt-Zahl Nu, welche wiederum von der
Reynolds-Zahl Re und der Prandtl-Zahl Pr abhängt.
Die Berechnungsgrundlage der konvektivenWärmeübertragung wird durch die Prandtlsche
Grenzschichttheorie gebildet. Aus diesem Grund ist die Kenntnis um die Ausdehnung der
vorliegenden Grenzschicht von wesentlichem Interesse. Der Literatur [2] ist dazu die Bezie-
hung in Gleichung (5.109) zu entnehmen, wodurch bei Annahme eines linearen Tempera-
turverlaufs und der Übertragung von Wärme durch Wärmeleitung zwischen den Fluidmo-
lekülen innerhalb dieser Grenzschicht eine Abschätzung der Grenzschichtdicke δG möglich
ist. Allerdings wird damit die Kenntnis des Wärmeübergangskoeffizienten vorausgesetzt,





Bei Betrachtung der komplexen Geometrie einer Zahnkupplung (Abbildung 5.30) ist da-
von auszugehen, dass an den unterschiedlichen Oberflächenbereichen die auftretenden
Grenzschichten entsprechend unterschiedlich große Dicken aufweisen. Diese Differenzen in
den Grenzschichtdicken sind unweigerlich mit veränderlichen Geschwindigkeits-, Druck-
und Temperaturgradienten ausgehend von den Kupplungsoberflächenbereichen verbun-
den. Aufgrund der direkten Proportionalität dieser Zustandsgrößen auf die Kenngrößen
der Konvektion ist eine nähere Betrachtung der sich ausbildenden Grenzschichten und den
damit verbundenen Geschwindigkeits-, Druck- und Temperaturgradienten für die Quan-











Abbildung 5.31: Modellvorstellung für eine infolge passiver Strömung ausgebildete
laminar-turbulente Grenzschicht mit der Dicke δG
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5.2.2.1 Analytische Berechnung des Wärmeübergangskoeffizienten
Wärmeübergangsvorgänge, die durch erzwungene Konvektion charakterisiert sind, erfor-
dern die Auseinandersetzung mit den dabei auftretenden Grenzschichtströmungen. Dabei
spielen die Strömungsrichtung und die Geometrie des angeströmten Körpers eine entschei-
dende Rolle. Die am Wärmeübergang beteiligten Bereiche der Zahnkupplungsoberfläche
können in zylindrische Mantelflächen und ebene Stirnflächen unterschieden werden. Nach-
folgend werden unter Berücksichtigung dieser geometrischen Eigenschaften die auftreten-
den Strömungscharakteristika bestimmt und die entsprechenden Zustandsgrößen ermit-
telt, um daraus einen analytischen Berechnungsansatz für die Bestimmung der einzelnen
lokalen Wärmeübergangskoeffizienten abzuleiten.
Strömungsgeschwindigkeit an den Zylinderfächen
Die Rotation der Zahnkupplung ruft an den zylindrischen Teilabschnitten der Oberfläche
eine ebene Strömung mit Zirkulation in konzentrischen Kreisen um den Zylinder hervor,
was als Potentialwirbel bezeichnet wird [96]. Aufgrund bidirektional wirkender Moleku-
larkräfte zwischen Körperoberfläche und Fluidmolekülen (Wandhaftung) bildet sich bei
diesen Zirkulationsströmungen ein Geschwindigkeitsgradient aus, bei dem die Geschwin-
digkeit der Fluidmoleküle von der Umfangsgeschwindigkeit des bewegten Körpers hin zu










Abbildung 5.32: Geschwindigkeitsgradient und Stromkreislinien eines Potentialwirbels an
einem in ruhendem Fluid rotierenden Zyinder, nach [15]
Nach [95] ergibt sich für einen unendlich langen Zylinder nach Gleichung (5.110) die




2 · π · r . (5.110)
Mit der Zirkulation Γ = −2 · π · R · v0 und der Umfangsgeschwindigkeit an der Zylinder-
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Strömungsgeschwindigkeit an den Stirnflächen
Das Strömungsbild an den Stirnflächen weist eine komplexere Erscheinung auf. Die in
Abbildung 5.33 dargestellten Geschwindigkeitsprofile an einer rotierenden Scheibe gehen
auf die von Dorfman in [32] durchgeführten Untersuchungen zurück. Bei Betrachtung der
Strömung an einer mit der Winkelgeschwindigkeit ω rotierenden unendlich ausgedehnten
Scheibe, d.h. Kanteneffekte sind vernachlässigbar, entwickelte er eine exakte Lösung der
Navier-Stokes-Gleichungen zur Beschreibung der Fluidbewegung in unmittelbarer Nähe
der Scheibe. Infolge der Haftbedingung an der Scheibenoberfläche und der im Fluid auftre-
tenden viskosen Schubspannung werden die Fluidmoleküle von der Scheibe mitgenommen
und durch die Zentrifugalkraft nach außen beschleunigt. Im Sinne der Kontinuitätsglei-
chung werden neue Fluidmoleküle in axialer Richtung auf die Scheibenoberfläche zubewegt









Abbildung 5.33: Strömungsgeschwindigkeiten an einer in ruhendem Fluid rotierenden
Scheibe, nach [84]
Diesen Betrachtungen zufolge setzt sich die resultierende Strömungsgeschwindigkeit aus
drei Einzelkomponenten in radialer (u), azimutaler (v) und axialer (w) Richtung zusam-
men (Gleichung (5.112))
u = r · ω · F (ζ) v = r · ω ·G(ζ) w =
√
ω · νL ·H(ζ) . (5.112)
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die Lösungen der Ansatzfunktionen F (ζ), G(ζ) und H(ζ) dem Anhang 9.7 zu entnehmen.
Die aus diesen drei Geschwindigkeitskomponenten resultierende Strömungsgeschwindig-




u2 + v2 + w2 . (5.113)
Ableitung der Berechnungsgleichungen
Die rechnerische Ermittlung des Wärmeübergangskoeffizienten erfolgt anhand des formel-
mäßigen Zusammenhangs in Gleichung (4.43), S. 37. Maßgebende Größe hierin ist die
Nußelt-Zahl Nu. Das Wissen um die Ausdehnung und den vorliegenden Strömungscha-
rakter innerhalb der Grenzschicht ist grundlegende Voraussetzung für die Berechnung der
Nußelt-Zahl. Bildet sich keine durchgängig laminare Grenzschicht aus, liegen zusätzlich
turbulente Strömungsanteile vor. Diese treten u.a. aufgrund abrupter Geometrieänderun-
gen des angeströmten Körpers auf. Bei Zahnkupplungen sind diese Änderungen vor allem
durch die Übergänge von den Stirnflächen zu den Zylinderflächen gegeben (vgl. Abbildung
5.30). Für derartige Fälle ergibt sich die Nußelt-Zahl aus einem Anteil für laminare Strö-
mung Nulam und einem Anteil, der die Strömungsturbulenzen innerhalb der Grenzschicht
berücksichtigt Nuturb (Gleichung (5.114))
Nu =
√
Nu2lam +Nu2turb . (5.114)
Der in diesem Abschnitt erläuterten Modellvorstellung zufolge können der Literatur, u.a.
[2], [97], die nachstehenden Gleichungen (5.115) und (5.116) für die rechnerische Bestim-
mung der Nußelt-Zahlen für laminare und turbulente Grenzschichten entnommen werden
Nulam = 0, 664 ·Re1/2 · Pr1/3 für Re < 105 (5.115)
Nuturb =
0, 037 ·Re0,8 · Pr
1 + 2, 443 ·Re−0,1 · (Pr2/3 − 1) für 5 · 10
5 < Re < 107 . (5.116)
Die für die Bestimmung der Kenngrößen erforderlichen Stoffwerte (Anhang 9.6) sind für
die mittlere Fluidtemperatur ϑFm = (ϑOF + ϑU)/2 über der Strömungsfläche einzusetzen
und es gilt 0, 6 < Pr < 2000.
Ferner sind für die Berechnung der Reynolds-Zahl die für den betrachteten Oberflächen-
bereich entsprechenden Strömungsgeschwindigkeiten nach Gleichung (5.110) bzw. (5.113)
heranzuziehen. Es ergeben sich folglich eine Reynolds-Zahl für die Strinflächen ReS (Glei-
chung (5.117)) und eine für die Zylinderflächen ReZ (Gleichung (5.118)), die für die Be-
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Dabei ist für die betrachteten Konvektionsvorgänge definitionsgemäß die Berechnung einer
über der Grenzschichtdicke gemittelten Geschwindigkeit zielführend. Als charakteristische
Länge wird der für einen definierten Radius entsprechende Kreisumfang angenommen,
sodass L = 2 · π · r gilt.
5.2.2.2 Numerische Berechnung des Wärmeübergangskoeffizienten mittels CFD-
Simulation
Die Lösung technischer Strömungen ist, wie in Abschnitt 4.4.2 beschrieben, nur bei all-
gemeinen Problemstellungen oder stark abstrahierten Modellen auf analytischem Wege
möglich. Um ein komplexes System, wie das einer Zahnkupplung, ganzheitlich erfassen zu
können, empfiehlt es sich, auf numerische Lösungsverfahren zurückzugreifen.
Der Wärmeübergangskoeffizient wird durch die Reynolds-Zahl Re und die Prandtl-Zahl Pr
quantifiziert. Diese Einflussgrößen sind abhängig von der Strömungsgeschwindigkeit und
dem im Strömungsgebiet vorliegenden Fluiddruck. Anhand von CFD-Simulationen lassen
sich diese Zustandsgrößen, insbesondere für unregelmäßige Geometrien, komfortabel be-
rechnen. Nicht zuletzt wird damit eine Validierung des in Abschnitt 5.2.2.1 vorgestellten
analytischen Berechnungsansatzes verfolgt.
Aufbau des Simulationsmodells
Der grundlegende Modellaufbau ist definiert durch einen Fluidraum, der durch einen qua-
derförmigen Volumenkörper begrenzt ist, und der im Inneren des Fluidraums eingefügten
Kupplungsgeometrie (Abbildung 5.34, links). Der äußere Rand des Fluidraums ist durch
entsprechende Randbedingungen als durchlässig definiert, sodass ein Austausch zwischen
den Fluidmolekülen im Quader und denen im unendlichen Raum möglich ist. Auf diese
Weise werden negative Rückkopplungseffekte auf die passive Strömung durch abgelenkte
Fluidmoleküle vermieden.
Um in dem durchgehenden Fluidnetz eine höhere Vernetzungsqualität durch lokale Netz-
verfeinerung in den Bereichen der Grenzschicht zwischen Festkörper und Fluid zu er-
reichen, erfolgt eine Reduktion des Fluidraumes um das festkörperäquivalente Volumen.
Anschließend wird ein neuer Körper mit der gleichen Geometrie eingefügt (Abbildung
5.35). Auf diese Weise kann eine lokale Netzverfeinerung von der Trennfläche ausgehend
sowohl in Richtung des Festkörperbereichs als auch in den Fluidraum hinein erfolgen
(Abbildung 5.34, rechts).
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Offen
Abbildung 5.34: Quaderförmiger Fluidraum und darin eingefügter Kupplungskörper
(links) und vollständig vernetzter Bereich (rechts)
Den Simulationsrechnungen liegen darüber hinaus die folgenden geometrischen Annahmen
und Vereinfachungen zugrunde:
1. Kleine Absätze bei Hülse und Nabe sind durch Angleichen der Außendurchmesser
zu eliminieren.
2. Kupplungshülse und Deckel sind zu einem Bauteil verbunden.
3. Dichtungselemente und Nuten werden nicht abgebildet.
4. Auf die Modellierung von Schraubverbindungen an Kupplungsflansch und -deckel
wird verzichtet.
5. Zur Vermeidung von Singularitäten sind Übergänge und Fasen mit einem Kerbradius
r = 0mm durch Verrundungen mit einem Raidus r = 1mm zu ersetzen.
Festkörper
inneres Fluid äußeres Fluid
Abbildung 5.35: Prinzipdarstellung der Netzauftrennung und Generierung verschiedener
Vernetzungsbereiche
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Immersed-Boundary-Methode
Die meisten technischen Anwendungsfälle behandeln aktive Strömungen eines Fluids an
bzw. um einen Festkörper. Im vorliegenden Fall der in ruhender Luft rotierenden Zahn-
kupplung ist die Strömung als passiv zu deklarieren. Zur Abbildung der durch die Kupp-
lungsrotation hervorgerufenen Fluidbewegung wird die Immersed-Boundary-Methode her-
angezogen. Für weiterführende Informationen und detaillierte Ausführungen zu diesem
Thema wird auf die Fachliteratur [69], [75], [79] verwiesen.
Mit Hilfe der Immersed-Boundary-Methode lässt sich der Einfluss komplexer Geometrie-
bewegungen auf das Strömungsverhalten eines Fluids deterministisch bestimmen. Dazu
wird ein Körper beliebiger Geometrie in das Basisnetz eines Strömungsgebietes getaucht.
Das Eintauchen erfolgt dabei auf mathematischem Wege und nicht auf die sonst übliche
Weise durch geometriekonforme Vernetzung und anschließender Definition der Interakti-
on zwischen Festkörper und Fluid. Zur mathematischen Berücksichtigung der erforder-
lichen Randbedingungen an den Festkörperoberflächen werden durch den numerischen
Solver die Bereiche überlappender Berechnungsnetze identifiziert und für diese Bereiche
in den Navier-Stokes-Gleichungen zusätzliche Massenkräfte hinzugefügt, welche die Ver-
drängungswirkung des bewegten Körpers auf das Fluid charakterisieren [81].
Simulationsergebnisse
Die beiden analytischen Berechnungsansätze in Abschnitt 5.2.2.1 erhalten ihre Konsis-
tenz durch die Annahme infinitisimaler Geometrien. Der Kupplungskörper verbindet die-
se zu einem Verbund aus endlichen Geometrien, deren Einzelströmungscharakteristika
sich gegenseitig beeinflussen. Besonders deutlich wird dies anhand des Stromlinienplots
in Abbildung 5.36.
Abbildung 5.36: Strömungscharakter der durch die Kupplungsrotation hervorgerufenen
Fluidströmung
Hierin ist klar erkennbar, dass sich die tangentialen Strömungsanteile am Zylinder mit
den Strömungskomponenten, die von den Strinflächen herrühren, überlagern. Dabei wer-
den die Fluidmoleküle in axialer Richtung bis zur Symmetrieebene am Kupplungsflansch
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bewegt, wo sie durch Wirkung der Zentrifugalkraft nach außen abgeleitet werden.
Die Auswirkungen der Überlagerung der Profile aus Stirnflächen- und Zylinderflächen-
strömung geht aus Abbildung 5.37 hervor. Das Profil der resultierenden Strömungsge-
schwindigkeiten (−→vres) weist über den Zylinderflächen in Richtung der Stirnflächen eine
Vergrößerung des Geschwindigkeitsgradienten auf. Am Übergang von den Stirnflächen auf
die Zylinderflächen ist ein drastischer Geschwindigkeitsabfall zu verzeichnen, was auf die
gegenseitige Behinderung der axialen, radialen und azimutalen Fluidbewegungen zurück-
zuführen ist. Durch die Rotation werden aufgrund der inneren Reibung im Fluid zusätzli-
che Fluidmoleküle in Verlängerung der endlichen Zylinderflächen in Zirkulation versetzt.
Diese erweiternde Strömung behindert das radiale Abströmen der Fluidteilchen an den
Stirnflächen, sodass sich am Übergang von Stirn- zu Zylinderfläche eine Staupunktströ-
mung ausbildet. Ungeachtet dessen sind erwartungsgemäß die mit größeren Körperradien
einhergehenden größeren Strömungsgeschwindigkeiten zu verzeichnen.
Abbildung 5.37: Charakteristisches Profil der Strömungsgeschwindigkeit an den Oberflä-
chen der Referenzzahnkupplung (n = 2000 min−1)
Auf der Grundlage der ermittelten Geschwindigkeitsprofile ergeben sich die in den Ab-
bildungen 5.38 und 5.39 dargestellten entsprechenden Verteilungen der lokalen Wärme-
übergangskoeffizienten. Die unterschiedlichen Rotationsgeschwindigkeiten haben demnach
einen vernachlässigbar geringen Einfluss auf den α-Gradienten, wohingegen der Wertebe-
reich sich mit der Drehzahl deutlich verändert.
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Abbildung 5.38: Aus den Ergebnissen der CFD-Simulationen berechnete Wärmeüber-
gangskoeffizienten an der Referenzzahnkupplung (n = 500 min−1)
Abbildung 5.39: Aus den Ergebnissen der CFD-Simulationen berechnete Wärmeüber-
gangskoeffizienten an der Referenzzahnkupplung (n = 2000 min−1)
In der Tabelle 5.1 sind die nach Abschnitt 5.2.2.1 analytisch berechneten und die nach Ab-
schnitt 5.2.2.2 simulativ ermittelten Wärmeübergangskoeffizienten für ausgewählte Ober-
flächenbereiche gegenübergestellt. Die analytische Berechnung der Wärmeübergangskoef-
fizienten erfolgt für die einzelnen Oberflächenbereiche getrennt, wohingegen die Ergebnis-
se der CFD-Simulation auf den resultierenden Geschwindigkeiten aus Stirnflächen- und
Zylinderflächenströmung basieren. Vor diesem Hintergrund kann für die analytischen Be-
rechnungsansätze aufgrund der sehr geringen relativen Abweichungen von den Simulati-
onsergebnissen eine sehr gute Abbildungsgüte bescheinigt werden.
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Tabelle 5.1: Gegenüberstellung von analytisch berechneten und simulativ ermittelten Wär-
meübergangskoeffizienten
α in [W/m2K]
n = 500 min−1 n = 2000 min−1
Simulation Berechnung Simulation Berechnung
24, 78 24, 38 68, 89 67, 88
23, 08 22, 64 63, 31 62, 31
22, 00 21, 69 60, 14 59, 24
21, 15 20, 81 57, 40 56, 37
19, 51 19, 29 52, 40 51, 39
18, 08 17, 85 47, 24 46, 55
5.2.3 Wärmestrombilanz und Betriebstemperatur
Die Betriebstemperatur einer ölgefüllten Zahnkupplung wird maßgeblich durch die Er-
wärmung der Kupplung bestimmt. Diese tritt infolge einer nicht vollständigen Abführung
der innerhalb der Mitnehmerverzahnung zugeführten Wärmeenergie auf. Vor diesem Hin-
tergrund ist eine Bilanzierung der auftretenden Wärmeströme hilfreich.
Grundsätzlich ist davon auszugehen, dass der in Form der Verlustleistung zugeführte
Wärmestrom in der Verzahnung einen Temperatursprung an den kontaktierenden Ober-
flächenbereichen der Zahnflanken von Nabe und Hülse auslöst, der zu einer Veränderung
der Temperaturverteilung innerhalb der Kupplungskörper führt. Dadurch werden, wie in
den vorangegangenen Abschnitten beschrieben, Wärmeleit- undWärmeübergangsprozesse
hervorgerufen, wodurch die Wärme aus dem Kontaktbereich der Zahnpaarungen abgeführt
wird. Während in Laufverzahnungen oder durchflussgeschmierten Zahnkupplungen der
verwendete Schmierstoff außer zur Reibungsminderung zusätzlich zum Wärmetransport
eingesetzt wird, vermag es der Schmierstoff in ölgefüllten Zahnkupplungen nicht, einen
effektiven Wärmetransport aus der Kontaktzone heraus auszulösen. Der Grund dafür liegt
in der eingesetzten Schmierstoffmenge und der betriebsbedingt auftretenden Fliehkräfte
an der Zahnkupplung. Diese bewirken eine Ansammlung des Schmierstoffs im Bereich der
Verzahnung, an deren Stirnseiten sich in der Kupplungshülse Umlaufnuten befinden, in
die der überwiegende Teil des Öls durch die Fliehkräfte gedrückt wird. Der verbleibende
Schmierstoffanteil formt einen nicht bewegten Ring an der Innenseite der Kupplungshülse,
der gegenüber der Hülse eine vernachlässigbare Dicke aufweist. Diese Bedingungen haben
zur Folge, dass die im Zahneingriff aufgenommene Wärmemenge aufgrund unzureichender
Zirkulation und Schmierstoffaustausch nicht effektiv abgeführt werden kann, sondern di-
rekt weiter in den Kupplungskörper geleitet wird. Folglich sind allein die Kupplungshülse
und die Kupplungsnabe für die Wärmestrombilanz als relevant anzusehen.
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In Abschnitt 5.2.1 ist die Berechnung der Temperaturverteilung im Kupplungskörper er-
läutert worden. Als Eingangsgröße für die Berechnung ist die im Flankenkontakt auftre-
tende Kontakttemperatur anzunehmen, welche wiederum auf einer definierten Massentem-
peratur gründet. Die Energiezufuhr im Flankenkontakt führt aufgrund der wärmekapa-
zitiven Eigenschaften des Werkstoffs des Kupplungskörpers zu einer Energiespeicherung,
woraus eine Zunahme der Massentemperatur resultiert. Zwischen Kontakttemperatur und
Massentemperatur besteht somit unweigerlich ein impliziter Zusammenhang. Der Bestim-
mung einer maximalen Kontakttemperatur obliegt aus diesem Grund die Notwendigkeit
zur Bestimmung der maximalen Massentemperatur, welche der Dauerbetriebstemperatur








Abbildung 5.40: Allgemeiner Kurvenverlauf für die Erwärmung einer ölgefüllten Zahn-
kupplung in Abhängigkeit von der Betriebsdauer
Die Erwärmung der Kupplung, d.h. die Erhöhung der Massentemperatur, rührt von der
energetischen Bilanz zwischen zugeführtem Wärmestrom im Zahneingriff PV und dem
durch Konvektion an den Außenflächen abgeführten Wärmestrom Q̇OF her. Die Differenz
zwischen diesen beiden Wärmeströmen bestimmt den Energiegehalt Qsp, der innerhalb




= m · c ·∆ϑM . (5.119)
Die damit einhergehende Zunahme der Massentemperatur bewirkt eine Verschiebung der
Temperaturfelder innerhalb der Kupplung. Diese Temperaturfeldverschiebung ist als Ver-
änderung des Wertebereichs über dem charakteristischen Temperaturprofil zu verstehen,
der sich in Abhängigkeit vom Belastungszustand und von der Betriebsdauer ausbildet.
Der thermische Beharrungszustand einer Zahnkupplung ist durch einen Wertebereich ge-
kennzeichnet, in dem nur geringe Temperaturunterschiede vorliegen. Die Massentempe-
ratur der Kupplung ist als Mittelwert über diesem Temperaturgradienten zu verstehen.
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Daher ist erst im Beharrungszustand von einer nahezu konstant bleibenden maximalen
Massentemperatur auszugehen.
Daraus leitet sich die Schlussfolgerung ab, dass die Massentemperatur des gesamten Kupp-
lungskörpers einen gegenüber der Mitnehmerverzahnung vergleichsweise niedrigen Wert
annimmt. Für die rechnerische Ermittlung der Kontakttemperatur ist somit eine lokale
Massentemperatur für die Mitnehmerverzahnung ϑM,V erz heranzuziehen, um eine Unter-
schätzung der Kontakttemperatur zu vermeiden. Diese lokale Massentemperatur ergibt
sich damit näherungsweise aus dem Mittelwert des Temperaturgradienten in der Mitneh-
merverzahnung.
Wie die Temperaturverteilungsfunktionen in Abschnitt 5.2.1 zeigen, bewirkt die in der
Verzahnung vorliegende mittlere Kontakttemperatur ϑc eine Temperaturerhöhung ∆ϑOF
an den Kupplungsaußenflächen. Unter der Voraussetzung der Existenz eines thermischen
Beharrungszustandes, verbunden mit einem kleinen Temperaturgradienten und damit ei-
ner geringfügig stattfindenden Wärmeleitung im Kupplungskörper, wird die Wärmeab-
führung aus dem Kontaktbereich der im Eingriff befindlichen einzelnen Zahnpaarungen
maßgeblich durch die Konvektion an den Außenflächen bestimmt.
Dem Berechnungsansatz zur Ermittlung der Kontakttemperatur in der Gleichung (5.55),
S. 58, liegt die Annahme zugrunde, dass der Kontakt zwischen den einzelnen Zahnflanken
die Modellrandbedingungen des thermischen Halbraums erfüllt. Nach dieser Modellvor-
stellung wirken die Temperaturänderungen zwischen den kontaktierenden Reibpartnern
sich unmittelbar nur auf die oberflächennahen Stoffbereiche aus. Mit zunehmender Ein-
wirkdauer dieser Temperaturänderungen erfahren die weiter darunter liegenden Stoffbe-
reiche ebenfalls eine Erhöhung ihrer Temperatur. In Bezug auf die Temperaturänderung
an den Außenflächen der Kupplung ∆ϑOF , ausgelöst durch die Temperaturänderung im
Flankenkontakt ∆ϑc, ist das thermische System Zahnkupplung somit in seiner Wirkung
als vergleichsweise träge anzusehen.
Die infolge Reibung zugeführte Energie zwischen den kontaktierenden Zahnflanken der
Mitnehmerverzahnung kann nur bei einem ausreichend großen Temperaturgradienten im
Kupplungskörper aus dem Kontaktbereich und den oberflächennahen Schichten effizient
durch Wärmeleitung abgeführt werden. Diese Effizienz leidet unter einem kleinen Tempe-
raturgradienten, wie er im thermischen Beharrungszustand vorliegt.
Wird vom thermischen Gleichgewichtszustand ausgehend mehr Reibungsenergie zugeführt
als es für die Aufrechterhaltung des energetischen Gleichgewichts nötig ist, kann das zu
einer nachhaltigen Erhöhung der lokalen Massentemperatur in der Mitnehmerverzahnung
infolge der ineffizienten Wärmeleitung führen. Als unmittelbare Folge dieser Temperatur-
erhöhung werden, ausgelöst durch die Abnahme der Schmierstoffviskosität, höhere Reib-
energien generiert. Für den Fall, dass die verstärkte Energiezufuhr nicht in ausreichendem
Maße über die Außenflächen abgeführt werden kann, schreitet die Zunahme der (lokalen)
Massentemperatur und damit unweigerlich die der Kontakttemperatur weiter fort.
88
5.2 Berechnung der Wärmeübertragung
Aus den Untersuchungen zur Zersetzungstemperatur von Schmierölen in [85] und [86]
geht hervor, dass bei Einwirken einer definierten Aktivierungsenergie innerhalb einer ent-
sprechenden Aktivierungszeit die thermische Stabilität von Schmierölen versagt und ein
Zersetzungsprozess des Schmierstoffs einsetzt. Unabhängig von der Belastung und den
Relativbewegungen im Flankenkontakt ist es aus thermischer Sicht entscheidend, welche
Höhe die Dauertemperatur im Beharrungszustand aufweist und welches Maß an zugeführ-
ter thermischer Energie damit verbunden ist.
Sofern die Dauerbetriebstemperatur zu Kontakttemperaturen führt, mit denen eine Ener-
giezufuhr einhergeht, die den Wert der erforderlichen Aktivierungsenergie für die Zerset-
zung des Schmierstoffs nicht erreicht, kann der Beharrungszustand als unkritisch betrach-
tet werden. Eine geringfügige Erhöhung der Massentemperatur infolge einer ineffizienten
Wärmeabführung kann hingegen einen Anstieg der zugeführten Wärmeenergie bewirken,
was bei Erreichen des kritischen Energieniveaus zu thermischer Instabilität des Schmier-
stoffs und damit bei ausreichend hoher Wirkdauer bzw. Aktivierungszeit zum Schmier-
filmdurchbruch führen kann (siehe hierzu auch Abschnitt 7.2).
Es sei an dieser Stelle darauf verwiesen, dass der in dieser Arbeit vorgestellte Berechnungs-
ansatz der Bestimmung einer makroskopischen Kontakttemperatur dient. Auf mikroskopi-
scher Ebene können ungeachtet der makroskopischen Kontakt- und Betriebstemperaturen
ungleich höherer thermische Belastungen an den Rauheitserhebungen auftreten. Aufbau-
end auf grundlegenden Forschungsarbeiten (u.a. [3], [4], [55], [59], [88]) sind, insbesondere





Die Berechnung des Festkörperreibwertes ist in Abschnitt 4.3 beschrieben worden. Die dar-
in genannte Abhängigkeit des Festkörperreibwertes von der vorliegenden Kontaktdruck-
verteilung zwischen den Mikroerhebungen macht deutlich, dass das Reibwertmaximum
gemäß den Gleichungen (5.43) bzw. (5.44), S. 54, innerhalb der einzelnen Flankenkon-
takte der Mitnehmerverzahnung keinen konstanten Wert annehmen kann. Um dies bei
der rechnerischen Ermittlung des sich aus den tribologischen Verhältnissen ergebenden
Misch- bzw. Grenzreibwertes entsprechend berücksichtigen zu können, ist eine differen-
zierte Betrachtung des Reibkontaktes erforderlich.
Der Fokus muss zunächst auf dem tribologischen Mikrokontakt liegen, wobei die Berech-
nung des Festkörperreibwertes in Abhängigkeit von der Festkörperkontaktdruckverteilung
durchzuführen ist (vgl. Gleichung (4.14), S. 26). Die dafür zugrunde liegenden repräsenta-
tiven, mikroskopischen Oberflächenausschnitte entsprechen den Flächenelementen Ac(ij)
der betrachteten makroskopischen Kontaktgeometrie des Zahnflankenkontaktes, die sich
gemäß der Diskretisierung der aus der Belastung herrührenden Kontaktfläche ergeben
(Abbildung 4.10, S. 24). Daraus folgt, dass sich für jedes Kontaktflächenelement Ac(ij)
ein zugehöriger Festkörperreibwert µf(ij) (Gleichung (5.47), S. 55) ergibt. Dieser ist dabei
abhängig von dem über dem jeweiligen Flächenelement anliegenden Kontaktdruck pc(ij),
der dem integralen Festkörperkontaktdruck pc nach Gleichung (4.14), S. 26, entspricht.
Den nachfolgenden Abbildungen ist die Abhängigkeit des Festkörperreibwertes vom Fest-
körperkontaktdruck zu entnehmen. Die separate Darstellung der einzelnen Reibwertanteile
aus elastischer und plastischer Verformung sowie aus Adhäsion legt dabei die unterschied-
lichen Einflüsse aus den Oberflächenrauheiten und den Materialeigenschaften der oberflä-
chennahen Stoffbereiche der kontaktierenden Zahnflanken offen.
Der rechnerischen Ermittlung dieser Reibwerte liegen Messungen der Oberflächenrauhei-
ten der Mitnehmerverzahnungen aus den in Tabelle 4.1, S. 17, aufgeführten Werkstoffen
mittels eines 3D-Weißlichtinterferrometers zugrunde. An dieser Stelle sei darauf verwiesen,
dass aus tribologischer Sicht die Zahnflankenoberflächen in den Mitnehmerverzahnungen
von Zahnkupplungen als sehr rau anzusehen sind. Im Zuge der in Abschnitt 7.1.2 erläu-
terten Verschleißuntersuchungen wurden die Oberflächen der ungehärteten Verzahnungen
aus dem Werkstoff C45 und der nitrierten Verzahnungen aus 31CrMoV9 im Neuzustand,
d.h. vor der Einlaufphase, und in einem der Verschleißtieflage zuzuordnenden Zustand ver-
messen. Die Mikroerhebungen an den Oberflächen sind für diese Oberflächenausschnitte
nach dem in Abbildung 4.10, S. 24, veranschaulichten Prinzip diskretisiert worden. Auf
dieser Grundlage erfolgte im Anschluss die Berechnung des Festkörperreibwertes gemäß
dem Algorithmus in Abschnitt 4.3.
6.1 Festkörperreibwert
Anhand der Abbildungen 6.1 und 6.2 werden ähnliche, zum Teil auch gegensätzliche Ten-
denzen im Verlauf der Festkörperreibungszahlen in Abhängigkeit von dem Festkörper-
kontaktdruck ersichtlich. Während die ungehärteten Verzahnungen vor der Einlaufphase
einen geringeren Festkörperreibwert als die nitrierten Verzahnungen aufweisen, sind für die
Verschleißtieflage deutlich höhere Festkörperreibwerte zwischen den ungehärteten Ober-
flächen gegenüber den nitrierten zu verzeichnen.








































































Abbildung 6.1: Anteile an der Festkörperreibungszahl der ungehärteten Verzahnung aus
C45 in Abhängigkeit vom integralen Festkörperkontaktdruck (links: vor
der Einlaufphase, rechts: in der Verschleißtieflage)








































































Abbildung 6.2: Anteile an der Festkörperreibungszahl der nitrierten Verzahnung aus
31CrMoV9 in Abhängigkeit vom integralen Festkörperkontaktdruck
(links: vor der Einlaufphase, rechts: in der Verschleißtieflage)
Sowohl bei den ungehärteten als auch bei den nitrierten Verzahnungsoberflächen sind
die elastischen gegenüber den plastischen Verformungsanteilen vernachlässigbar gering.
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In der Verschleißtieflage weisen die ungehärteten Verzahnungen erhöhte plastische Ver-
formungsanteile im Festkörperreibwert im Gegensatz zum Neuzustand auf, wohingegen
die nitrierten Verzahnungsoberflächen eine deutlich sichtbare Reduzierung dieser Anteile
zeigen. Sowohl zwischen den ungehärteten als auch den nitrierten Zahnflanken ergeben
sich im Vergleich zur Ausgangslage leicht erhöhte Werte für die Adhäsionskomponente in
der Verschleißtieflage. Relativ betrachtet ergibt sich für die nitrierten gegenüber den un-
gehärteten Reibpaarungen eine größere Adhäsionskomponente bei der Festkörperreibung.
Umgekehrt verhält es sich in Bezug auf die Deformationskomponenten.
Bei Betrachtung der elastischen Deformationsanteile in Abbildung 6.3 und den plastischen
Anteilen der Festkörperreibungszahl erschließt sich die Ursache für die größeren Abso-
lutwerte der adhäsiven Anteile an der Festkörperreibung innerhalb der nicht nitrierten
Kontaktpaarungen. Die nitrierten Zahnpaarungen weisen im Neuzustand ein wesentlich
stärkeres elastisches Verformungsverhalten gegenüber den ungehärteten Paarungen auf.
Zudem überragt der Anteil an plastischer Deformation im Flankenkontakt der nitrierten
Verzahnung den in der ungehärteten deutlich. Für die Verschleißtieflage ist festzustellen,
dass sich der elastische Verformungsanteil der nitrierten Kontaktpaarung verringert und
sich dem nahezu unveränderten elastischen Anteil der ungehärteten Oberflächen annä-
hert. Im Gegensatz dazu ergibt sich eine höhere plastische Deformationskomponente für
die ungehärtete Verzahnung, wohingegen der plastische Deformationsanteil der nitrierten
Verzahnung sich drastisch gegenüber dem Neuzustand reduziert hat.
Die vermehrte Deformation der kontaktierenden Oberflächen, insbesondere die der unge-
härteten Verzahnungen, bewirkt eine Vergrößerung der realen Kontaktfläche zwischen den
Reibpartnern, was die Bildung adhäsiver Grenzflächen begünstigt und somit die Anteile
an Adhäsion an der Festkörperreibung erhöht.












































Abbildung 6.3: Elastischer Anteil an der Festkörperreibungszahl der ungehärteten Verzah-
nung aus C45 und der nitrierten Verzahnung aus 31CrMoV9 in Abhängig-
keit vom integralen Festkörperkontaktdruck (links: vor der Einlaufphase,
rechts: in der Verschleißtieflage)
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Die Analysen zum Festkörperreibwert zeigen, dass dieser eine starke Abhängigkeit von den
Oberflächenrauheiten und den Materialeigenschaften der oberflächennahen Stoffbereiche
besitzt. Die auftretenden mechanischen Beanspruchungen und thermischen Belastungen
im Flankenkontakt können diese Eigenschaften und damit den Festkörperreibwert ver-
ändern. In der Literatur sind neben einem mittleren, konstanten Reibwert µm = 0, 05,
der jedoch keinerlei Bezug zu einem maximalen bzw. Festkörperreibwert besitzt [52], [71],
[91], die Verwendung einer Reibwertfunktion zur Berechnung eines Mischreibungsbeiwer-
tes in Abhängigkeit eines als konstant angenommenen Festkörperreibwertes [45] zu finden.
Die in diesen Quellen vorgestellten Ansätze lassen eine hinreichende Bewertung der tri-
bologischen Beanspruchung in Bezug auf Adhäsionsverschleiß bzw. Fressen innerhalb der
Mitnehmerverzahnung von Zahnkupplungen allerdings nicht zu. Zudem ist es sehr schwie-
rig, eine Bewertungsgrundlage diesbezüglich zu schaffen, die den Einfluss des Reibwertes
unberücksichtigt lässt. In gleicher Weise ist die Definition eines verschleißkritischen Reib-
wertes zu bewerten.
Für die Prädiktion von Adhäsionsverschleiß infolge überhöhter thermischer Belastung
verbunden mit überhöhten Reibleistungen im Flankenkontakt ist daher die Verwendung
der beanspruchungsabhängigen Festkörperreibungszahl zu empfehlen.
6.2 Tribologische Beanspruchungen im Flankenkontakt
Die Reibeigenschaften der kontaktierenden Flankenoberflächen der Mitnehmerverzahnung
ergeben sich aus den Oberflächenrauheiten und den Materialeigenschaften der oberflächen-
nahen Stoffbereiche und werden maßgeblich durch die mechanischen Beanspruchungen,
insbesondere durch die Flankenpressung (Abbildung 6.4), und durch die daraus resultie-
renden thermischen Belastungen beeinflusst.



























 =      °0,1
 =      °0,5
 =      °1,0
 =      °1,5
Abbildung 6.4: Verläufe der im Flankenkontakt maximal auftretenden Flankenpressung
in Abhängigkeit vom Drehwinkel für verschiedene Auslenkungswinkel (ab-
weichungsfreie Referenzverzahnung (T = 2000 Nm))
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Makroskopisch betrachtet ist es dabei für die im Kontakt auftretenden Flankenpressungen
unerheblich, welche mechanischen Eigenschaften die Oberflächen besitzen. Unter Berück-
sichtigung von nur wenigen Mikrometer starken Härteschichten (vgl. Abbildung 7.6, S.
111) wird das globale Deformationsverhalten, welches verantwortlich für die Ausbildung
der Kontaktfläche ist, vom Grundwerkstoff bestimmt.
6.2.1 Reibwert
Unter Beachtung der Reibwertfunktion nach Gleichung (5.43), S. 54, geht in Verbindung
mit den Verläufen der maximalen Flankenpressung in Abbildung 6.4 aus den nachste-
henden Abbildungen 6.5 und 6.6 die Abhängigkeit des Festkörperreibwertes von dem
vorliegenden Festkörperkontaktdruck sowie dessen Auswirkung auf den Mischreibungs-
beiwert hervor. Die sehr stark voneinander abweichenden Festkörperreibwerte der unge-
härteten und der nitrierten Zahnflankenoberflächen (Abschnitt 6.1) haben zur Folge, dass
die auftretenden Mischreibungsbeiwerte für Oberflächen mit größerer Härte im Vergleich
zu weicheren Werkstoffen niedriger ausfallen.

















 =      °0,1
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Abbildung 6.5: Verläufe der im Flankenkontakt maximal auftretenden Reibwerte in Ab-
hängigkeit vom Drehwinkel für verschiedene Auslenkungswinkel (abwei-
chungsfreie Referenzverzahnung aus dem ungehärteten Werkstoff C45
(T = 2000 Nm, n = 2000 min−1, FVA-Öl Nr. 4))
Besonders auffallend ist der Einfluss durch die Flankenpressung auf den Reibwert in
den Bereichen der Kippstellung (Abbildung 4.1, S. 13) bei einem Auslenkungswinkel von
ε ≥ 0, 5◦, in denen ein Wechsel von Kopf- zu Fußtragen stattfindet und eine kurzzeitige
Herabsetzung der maximalen Flankenpressung aufgrund des Übergangs vom Kantenlauf
zum annähernden Linienkontakt zu verzeichnen ist. Diese Charakteristik ist sowohl für
die ungehärteten als auch für die nitrierten Verzahnungsoberflächen erkennbar.
Bei Auslenkungswinkeln von ε < 0, 5◦ wird dies weniger deutlich. Zudem haben die klei-
nen Winkelverlagerungen weitaus niedrigere Flankenpressungen zur Folge, welche bei den
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ungehärteten Verzahnungen unweigerlich höhere Festkörper- und damit Mischreibungs-
beiwerte hervorrufen (vgl. Abbildung 6.1).
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Abbildung 6.6: Verläufe der im Flankenkontakt maximal auftretenden Reibwerte in Ab-
hängigkeit vom Drehwinkel für verschiedene Auslenkungswinkel (abwei-
chungsfreie Referenzverzahnung aus dem nitrierten Werkstoff 31CrMoV9
(T = 2000 Nm, n = 2000 min−1, FVA-Öl Nr. 4))
6.2.2 Spezifische Reibleistung
Bei der spezifischen Reibleistung wird der Einfluss der Flankenpressung auf die tribolo-
gische Beanspruchung der Zahnflankenoberflächen sowohl direkt als auch indirekt durch
den Reibwert wirksam (vgl. Gleichung (5.48)).
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Abbildung 6.7: Verläufe der im Flankenkontakt maximal auftretenden spezifischen Reib-
leistung in Abhängigkeit vom Drehwinkel für verschiedene Auslen-
kungswinkel (abweichungsfreie Referenzverzahnung aus dem ungehärteten
Werkstoff C45 (T = 2000 Nm, n = 2000 min−1, FVA-Öl Nr. 4))
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Erwartungsgemäß ergeben sich für die ungehärteten Verzahnungen sichtbar höhere maxi-
male spezifische Reibleistungen (Abbildung 6.7) im Vergleich zu den nitrierten Verzahnun-
gen (Abbildung 6.8). Dabei steigert sich die flächenbezogene Reibleistung innerhalb der
Kontaktfläche mit zunehmendem Auslenkungswinkel. Ferner geht aus den dargestellten
Kurvenverläufen hervor, dass der direkte Pressungseinfluss, wie bereits aus der Literatur
[18], [71] bekannt ist, deutlich im Vordergrund steht.
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Abbildung 6.8: Verläufe der im Flankenkontakt maximal auftretenden spezifischen Reib-
leistung in Abhängigkeit vom Drehwinkel für verschiedene Auslenkungs-
winkel (abweichungsfreie Referenzverzahnung aus dem nitrierten Werk-
stoff 31CrMoV9 (T = 2000 Nm, n = 2000 min−1, FVA-Öl Nr. 4))
Wie in Abschnitt 5.1.3 beschrieben, ist eine Aussage über die tribologische Beanspruchung
nur dann möglich, wenn die gesamte Kontaktfläche in deren Berechnung einbezogen wird.
Die nachfolgenden Abbildungen 6.9 bis 6.12 zeigen die Verteilung der auf dem flächendis-
kreten Kontaktmodell basierend ermittelten spezifischen Reibleistungen für unterschied-
liche Belastungszustände.
Die spezifische Reibleistung ergibt sich aus der flächendiskret berechneten Flankenpres-
sungsverteilung und dem in gleicher Weise ermittelten Reibwert, der sich maßgeblich aus
der Schmierspaltgeometrie und der Schmierfilmdicke im Kontakt ergibt. Eine wesentliche
Einflussgröße stellt in diesem Zusammenhang die Temperatur des verwendeten Schmier-
stoffs dar, weil in deren Abhängigkeit sich die Viskosität indirekt proportional verändert.
Die in dieser Arbeit betrachtete Erwärmung einer Zahnkupplung und damit der Mitneh-
merverzahnung sowie des Schmierstoffs legt eine wesentliche Beeinflussung der tribologi-
schen Beanspruchung offen. Aus diesem Grunde sind nachfolgend die Reibleistungsver-
teilungen in dem am höchsten beanspruchten Flankenkontakt der Mitnehmerverzahnung
bei unterschiedlichen Massentemperaturen dargestellt. Dies ist insofern als relevant zu
betrachten, weil sich weniger die sich ergebenden Reibleistungsmaxima verändern, als
vielmehr die Verteilung der Reibleistungsquantität innerhalb der Kontaktfläche.
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So zeigt sich für die niedrigen Massentemperaturen (Abbildungen 6.9 und 6.11) eine Kon-
zentration der Reibleistung um den Maximalwert im Kontaktpunktbereich, welche zum
Außenrand der Kontaktfläche vergleichsweise stark abfällt. Im Gegensatz dazu wird bei
weit höheren Massentemperaturen (Abbildungen 6.10 und 6.12) eine Reibleistungsver-
teilung über der gesamten Kontaktfläche deutlich, die durch eine leichte, wobei stetige,
Abnahme zum Kontaktflächenrand gekennzeichnet ist.
Abbildung 6.9: Reibleistungsverteilung im höchstbeanspruchten Flankenkontakt in ei-
ner abweichungsfreien Referenzverzahnung aus C45, ungehärtet (links)
und 31CrMoV9, nitriert (rechts) bei ϑM = 20◦C (T = 2000 Nm,
n = 500 min−1, ε = 1, 5◦, FVA-Öl Nr. 4)
Abbildung 6.10: Reibleistungsverteilung im höchstbeanspruchten Flankenkontakt in ei-
ner abweichungsfreien Referenzverzahnung aus C45, ungehärtet (links)
und 31CrMoV9, nitriert (rechts) bei ϑM = 140◦C (T = 2000 Nm,
n = 500 min−1, ε = 1, 5◦, FVA-Öl Nr. 4)
Qualitativ betrachtet wird die Verteilung der spezifischen Reibleistung innerhalb der Kon-
taktfläche durch die Schmierspaltgeometrie charakterisiert. Diese ist wiederum abhängig
von der Kontaktgeometrie und damit vom makroskopischen Deformationsverhalten der
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kontaktierenden Oberflächenbereiche, d.h. vom Grundwerkstoff. In Bezug auf die quanti-
tative Reibleistungsverteilung sind die mechanischen Eigenschaften auf mikroskopischer
Ebene, also der oberflächennahen Schichten, maßgeblich.
Aus diesem Grunde können zwar Unterschiede zwischen den Maximalwerten der Reibleis-
tungsverteilungen in den nitrierten und den ungehärteten Kontaktpaarungen festgestellt
werden, wobei für die ungehärteten Verzahnungen höhere Werte zu verzeichnen sind. Die
von der Reibleistung erfassten Kontaktflächenbereiche sind hingegen für beide Material-
paarungen nahezu identisch.
Abbildung 6.11: Reibleistungsverteilung im höchstbeanspruchten Flankenkontakt in ei-
ner abweichungsfreien Referenzverzahnung aus C45, ungehärtet (links)
und 31CrMoV9, nitriert (rechts) bei ϑM = 20◦C (T = 2000 Nm,
n = 2000 min−1, ε = 1, 5◦, FVA-Öl Nr. 4)
Abbildung 6.12: Reibleistungsverteilung im höchstbeanspruchten Flankenkontakt in ei-
ner abweichungsfreien Referenzverzahnung aus C45, ungehärtet (links)
und 31CrMoV9, nitriert (rechts) bei ϑM = 140◦C (T = 2000 Nm,
n = 2000 min−1, ε = 1, 5◦, FVA-Öl Nr. 4)
Mit zunehmender Massentemperatur steigt die mittlere spezifische Reibleistung im Flan-
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kenkontakt. Die Größe der Kontaktfläche bleibt dabei unverändert. Demzufolge steigt die
Reibleistung mit zunehmender Massentemperatur, was dazu führt, dass mehr Reibungs-
arbeit generiert wird. Dieser Zuwachs an in Wärme dissipierter Reibungsenergie hat einen
Anstieg der mittleren Reibtemperaturen im Einzelzahnkontakt, aber auch innerhalb der
gesamten Mitnehmerverzahnung zur Folge.
Bei Betrachtung der Maximalwerte der spezifischen Reibleistung ist in Bezug auf die unter-
schiedlichen Massentemperaturen für die jeweiligen Materialpaarungen kein signifikanter
Unterschied zu erkennen. Zwar wirken sich höhere Temperaturen und damit niedrigere
Schmierstoffviskositäten negativ auf die sich einstellende Schmierfilmdicke h0 im Flanken-
kontakt aus. Gleichzeitig reduziert sich damit aber der Flüssigkeitsreibwert µEHD, sodass
der resultierende Mischreibungsbeiwert µ und im Ergebnis das spezifische Reibleistungs-
maximum nahezu unverändert bleiben. Die niedrigere Schmierstoffviskosität führt jedoch
dazu, dass sich der Schmierstoff besser innerhalb der Kontaktfläche verteilt und somit
eine Vergleichmäßigung der spezifischen Reibleistung erzeugt.
Aufgrund der direkten Proportionalität zwischen spezifischer Reibleistung und Kontakt-
temperatur ergeben sich die gleichen qualitativen Verteilungscharakteristika. Die Ergeb-
nisse dazu sind in Anhang 9.8 aufgeführt.
6.2.3 Verlustleistung
Die Verlustleistung beschreibt die Gesamtheit aller innerhalb der Einzelzahneingriffe der
Mitnehmerverzahnung erzeugten Reibungsverluste. Rechnerisch betrachtet werden dazu
die spezifischen Reibleistungen der Teilelemente der Kontaktfläche aufsummiert (vgl. Glei-
chung (5.66), S. 61). Diese Verlustleistungssummen sind in den Abbildungen 6.13 und 6.14
in Abhängigkeit von der Verzahnungsbelastung grafisch aufgezeigt.
Abbildung 6.13: Verlustleistungssumme in Abhängigkeit von Auslenkungswinkel und
Drehmoment in einer abweichungsfreien Referenzverzahnung aus C45,
ungehärtet (links) und 31CrMoV9, nitriert (rechts) für n = 500 min−1,
ϑM = 20◦C und FVA-Öl Nr. 4
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Abbildung 6.14: Verlustleistungssumme in Abhängigkeit von Auslenkungswinkel und
Drehmoment in einer abweichungsfreien Referenzverzahnung aus C45,
ungehärtet (links) und 31CrMoV9, nitriert (rechts) für n = 2000 min−1,
ϑM = 20◦C und FVA-Öl Nr. 4
Den Berechnungsergebnissen kann erwartungsgemäß entnommen werden, dass mit zuneh-
mender Belastung, d.h. dem System Zahnkupplung zugeführter mechanischer Leistung,
die Verlustleistungen sich erhöhen. Den Ergebnissen zur spezifischen Reibleistung folgend
ergeben sich für die ungehärteten gegenüber den nitrierten Verzahnungen sichtbar größere
Reibungsverluste zwischen den kontaktierenden Zahnflanken.
Auffällig ist, dass eine signifikante Verlustleistungssumme relativ zu den Maximalwerten
erst oberhalb von ε = 0, 5◦ bei entsprechend hoher Leistungszufuhr zustande kommt.
6.3 Betriebstemperaturen
Zur Validierung des in dieser Arbeit vorgestellten Berechnungsansatzes, der die Ermitt-
lung der in den Zahneingriffen von verlagerungsfähigen Mitnehmerverzahnungen in Zahn-
kupplungen auftretenden Kontakttemperaturen ermöglicht, und zur Verifizierung der Be-
rechnungsergebnisse dienen Temperaturmessungen, die unter den verschiedenen Belas-
tungskombinationen aus Drehmoment, Drehzahl und Auslenkungswinkel gemäß der Ta-
belle 4.1, S. 17, an der Referenzzahnkupplung durchgeführt wurden. Mit Bezugnahme
auf die Ergebnisse der Verlustleistungsberechnung in Abschnitt 6.2.3 wird sich bei den
nachfolgenden Ergebnisauswertungen auf jene Auslenkungswinkel beschränkt, bei denen
eine signifikante Reibenergiezufuhr zu erwarten ist (ε > 0, 5◦).
Die Temperaturmessungen wurden auf einem Zwei-Wellen-Verspannprüfstand durchge-
führt, der bereits für die Arbeiten von Globig [45] entwickelt worden ist (Abbildung 6.15).
Der Zwei-Wellen-Verspannprüfstand besteht aus einem langsam- und einem schnelllau-
fenden Wellenstrang, welche stirnseitig durch zwei baugleiche Getriebe begrenzt sind. In
den langsamlaufenden Wellenstrang ist eine mechanische Verspanneinheit integriert, mit




Mit Hilfe der mittig montierten Schiebetische kann durch eine radiale Verschiebung der
Tischplatten eine definierte Auslenkung der Prüfkupplung erreicht werden. Hierzu wer-
den die übrigen Ausgleichskupplungen benötigt. In dem Wellenabschnitt des schnelllau-
fenden Wellenstranges auf dem Schiebetisch wird das anliegende Drehmoment mittels
einer Drehmomentmesswelle erfasst. Dieses Moment entspricht dem um den Faktor des
Übersetzungsverhältnisses der Getriebe herabgesetzten über die Verspanneinheit in den





Den Abbildungen 6.17 und 6.18 sind zum einen Auf-
wärmkurven, d.h. der Anstieg der Zahntemperatur
mit fortschreitender Betriebsdauer, und zum ande-
ren die bei diesen Messungen erreichten maximalen
Zahntemperaturen, d.h. die Beharrungs- bzw. Betriebs-
temperaturen, zu entnehmen. Diesen Messergebnissen
sind die entsprechenden Ergebnisse der Berechnun-
gen nach dem in Abschnitt 5 beschriebenen Algorith-
mus in adäquater Form gegenübergestellt. Die Messung
der Zahntemperaturen erfolgte an definierten, in Um-
fangsrichtung um einen Winkel von 90◦ versetzt zu-
einander positionierten Messzähnen, in die stirnseitig
Thermoelemente eingebracht worden sind (Abbildung
6.16).
Die rechnerische Ermittlung erfolgt auf iterative Wei-
se, d.h. bis zur Erreichung des Beharrungszustands wird
die Massentemperatur bei Vorgabe einer definierten Schrittweite rechnerisch erhöht. Aus-
gangspunkt bildet die Lastverteilungsrechnung nach Bünder [18], infolge dessen die Be-
anspruchungsermittlung auf der Basis des Kontaktmodells in Abschnitt 5.1 erfolgt.
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Abbildung 6.17: Vergleich von messtechnisch ermittelten und auf Basis des Kontakttem-
peraturalgorithmus berechneten Aufwärmkurven für die Referenzzahn-
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Abbildung 6.18: Vergleich von messtechnisch ermittelten und auf Basis des Kontakttem-
peraturalgorithmus berechneten Betriebstemperaturen (FVA-Öl Nr. 4)
Im Ergebnis der Beanspruchungsermittlung steht die Kontakttemperatur bzw. die mittle-
re Reibtemperatur, welche als Eingangsgröße für die Wärmeübertragungsrechnung nach
Abschnitt 5.2.1 dient. Durch die Berechnung der Temperaturverteilung im Kupplungs-
körper lassen sich die Temperaturen an der Kupplungsoberfläche bestimmen, woraus in
Verbindung mit der Umgebungstemperatur die Stoffgrößen des an der Außenfläche passiv
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strömenden Umgebungsmediums zu ermitteln sind. Anschließend erfolgt die Berechnung
des Wärmeübergangs nach Abschnitt 5.2.2. Anhand der Wärmestrombilanz kann auf die
Massentemperatur geschlossen werden, welche als Ausgangstemperatur für die nächste
Iterationsschleife heranzuziehen ist. Dieser Prozess wird solange durchgeführt, bis die sich
ergebende Massentemperatur einem Grenzwert, der Beharrungs- oder Betriebstempera-
tur, entgegen strebt.
Den Ergebnissen sowohl für die Aufwärmkurven in Abbildung 6.17 als auch für die Be-
triebstemperaturen in Abbildung 6.18 kann eine hohe Abbildungsgenauigkeit des Berech-
nungsalgorithmus bescheinigt werden. Vor allem für niedrige Temperaturbereiche zeigen
sich gute Übereinstimmungen zwischen den Berechnungs- und den Messergebnissen. Bei
höheren Temperaturen sind hingegen Abweichungen im Kurvenverlauf zu verzeichnen,
welche mit zunehmender Konvergenz jedoch kleiner werden (Abbildung 6.17). Die be-
rechneten Temperaturen liegen also unterhalb der gemessenen Werte, was insbesondere
während der Aufwärmphase deutlich wird, d.h. rechnerisch ergeben sich niedrigere Mas-
sentemperaturen. Derartige Unterschiede sind im Beharrungszustand hingegen marginal.
Die Höhe der Massentemperatur ist abhängig vom Temperaturgradienten innerhalb des
Kupplungskörpers, wobei eine indirekte Proportionalität vorliegt. Der Temperaturgradi-
ent wird bei nahezu gleichbleibender Energiezufuhr in den Kontaktstellen der Mitneh-
merverzahnung durch die Energieabführung an der Außenfläche determiniert. Maßgeblich
dabei ist der Wärmeübergangskoeffizient, welcher direkte Proportionalität zu den Strö-
mungsverhältnissen aufweist. Dieser Kausalität folgend ergibt sich eine Abhängigkeit der
Massentemperatur von den Strömungsgeschwindigkeiten an den Kupplungsaußenflächen.
Das in Abschnitt 5.2.2.2 beschriebene CFD-Simulationsmodell berücksichtigt keine kom-
plexen Geometrieänderungen, wie z.B. Schraubenverbindungen, wie es bei den für die Mes-
sungen verwendeten Zahnkupplungen der Fall war. Ohne diese Schraubenverbindungen
können real auftretende Turbulenzeffekte, verbunden mit örtlich niedrigeren Strömungsge-
schwindigkeiten, nicht abgebildet und somit auch nicht bei der Berechnung berücksichtigt
werden. Dies ist insofern bedeutsam, als dass niedrigere Strömungsgeschwindigkeiten zu
entsprechenden Wärmeübergangskoeffizienten führen, was wiederum kleinere Tempera-
turgradienten innerhalb der Kupplung nach sich zieht. Bedingt durch die vereinfachte
Geometrie ergeben sich rechnerisch zwangsläufig höhere Wärmeübergangskoeffzienten,
was in der Folge zu geringeren berechneten Massentemperaturen führt. Die auftreten-
den Diskrepanzen zwischen den Kurvenverläufen in Abbildung 6.17 lassen sich somit auf
unterschiedliche zugrundeliegende Wärmeübergangskoeffizienten zurückführen.
6.4 Fresstragfähigkeitsnachweis
Die hinreichende rechnerische Bestimmung der sich einstellenden Dauertemperatur wäh-
rend des Betriebs von verlagerungsfähigen Mitnehmerverzahnungen in ölgefüllten Zahn-
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kupplungen ist als maßgeblich im Hinblick auf die Berechnung der maximalen Kontakt-
temperatur und damit der Fresstragfähigkeit anzusehen. Wie bereits in Abschnitt 3 be-
schrieben, ergibt sich die Fresstragfähigkeit aus dem Verhältnis einer definierten kritischen





Darin sind ϑÖl,kr die kritische Öltemperatur nach Gleichung (7.1), S. 107, und ϑc,max die
maximale Kontakttemperatur nach Gleichung (5.63), S. 61.
Abbildung 6.19 zeigt die rechnerisch ermittelten Sicherheitswerte gegen Fressen für die
betrachtete Referenzverzahnung auf der Grundlage verschiedener Belastungskombina-
tionen. Für das verwendete FVA-Öl Nr. 4 ergibt sich eine kritische Öltemperatur von
ϑÖl,kr = 320, 7 ◦C. Auffällig ist, dass bei gleichbleibender Winkelverlagerung eine Zu-
nahme der Belastung sich deutlich negativer auf die Fresssicherheit auswirkt als eine
entsprechende Erhöhung der Drehzahl. Der Grund dafür ist in den sowohl negativen (hö-
here Gleitgeschwindigkeit) als auch positiven (höhere hydrodynamische Geschwindigkeit)
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Abbildung 6.19: Fresssicherheit Sϑ für die in Abbildung 6.18 angegebenen Belastungs-
kombinationen (FVA-Öl Nr. 4)
Bei den geprüften Zahnkupplungen konnten im Versuch für die in den Abbildungen 6.18
und 6.19 dargestellten Parameterkombinationen keine Fresser detektiert werden. Für die
höchstbelastete Verzahnung ergibt sich eine Fresssicherheit von Sϑ = 2, 35. Nach den
Angaben in der Norm DIN 3990-4 [28] (vgl. Tabelle 2.1, S. 8), denen ein hohes Maß
an empirischen Erkenntnissen zuzuschreiben ist, kann für einen Fresssicherheitswert nach
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dem Integraltemperaturverfahren SintS > 2 ein Fressen nahezu ausgeschlossen werden.
Vor diesem Hintergrund und mit Verweis auf die Sicherheiten gegen das Auftreten von
Fressen in Abbildung 6.19, welche anhand des in der vorliegenden Arbeit beschriebenen
Berechnungsalgorithmus ermittelt wurden, muss die Validität dieses Berechnungsverfah-
rens zur Ermittlung der Fresstragfähigkeit von Mitnehmerverzahnungen in ölgefüllten
Zahnkupplungen als nachgewiesen angesehen werden.
In den vorangegangenen Abschnitten sind die einzelnen Schritte auf dem Weg zur Ermitt-
lung der Fresstragfähigkeit von Mitnehmerverzahnungen in ölgefüllten Zahnkupplungen
erläutert worden. Die dabei entwickelten Modelle zur Generierung des Berechnungsalgo-
rithmus und die daraufhin im Zuge der Interpretation der Berechnungsergebnisse auf-
gestellten kausalen Zusammenhänge verbergen mitunter das methodische Vorgehen zur
Umsetzung des Berechnungsalgorithmus. Dem geschuldet ist nachfolgend in prägnanter
Form die Methodik zum Fresstragfähigkeitsnachweis für Mitnehmerverzahnungen in öl-
gefüllten Zahnkupplungen beschrieben. Die nachstehenden 8 Schritte sind durchzuführen:
1. Lastverteilungsrechnung nach Bünder [18] → Abschnitt 5.1.1
⇒ Ergebnis: Belastungen am Einzelzahnpaar und Bestimmung der Kontaktpunkte
2. Berechnung der Kontaktmakrogeometrie → Abschnitt 5.1.2
⇒ Ergebnis: Kontaktfläche Ac
3. Ermittlung der Beanspruchungen auf Basis des flächendiskreten Kontaktmodells
• Flankenpressung pc(ij) → Abschnitt 5.1.3.1
• Schmierspalt/Schmierfilmdicke h0(ij) → Abschnitt 5.1.3.2
• Reibwert µ(ij) → Abschnitt 5.1.3.3; Grundlage hierfür ist die Berechnung des
Festkörperreibwertes → Abschnitt 4.3
• spezifische Reibleistung q(ij) → Abschnitt 5.1.3.4
⇒ Ergebnis: Beanspruchungsverteilung innerhalb der Kontaktfläche
4. Berechnung der thermischen Belastung in der Verzahnung
• Änderung der Kontakttemperatur ∆ϑc auf Basis der spezifischen Reibleistung
→ Abschnitt 5.1.4.1
• Verlustleistung PV q und mittlere Reibtemperatur ϑc → Abschnitt 5.1.4.2
⇒ Ergebnis: Temperaturerhöhung im Flankenkontakt als Ausgangswert für das ana-
lytische Modell zur Beschreibung der Wärmeübertragung
5. Entwicklung des Wärmeübertragungsmodells und iterative Berechnung der Betriebs-
temperatur → Abschnitt 5.2
⇒ Ergebnis: maximale Massentemperatur ϑM
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6. Ermittlung der maximalen Kontakttemperatur ϑc,max nach Kenntnis der maximalen
Massentemperatur → Abschnitt 5.1.4.1, Gleichung (5.63), S. 61
7. Berechnung der kritischen Öltemperatur ϑÖl,kr nach Gleichung (7.1), S. 107
8. Bestimmung der Sicherheit gegen Fressen Sϑ anhand der kritischen Öltemperatur
ϑÖl,kr und der maximalen Kontakttemperatur ϑc,max nach Gleichung (6.1), S. 104
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7.1 Fresslastgrenze und Kritische Spezifische Reibleistung
7.1.1 Auswertung des aktuellen Forschungsstandes
Die Ermittlung einer Fresslastgrenze auf experimentelle wie auf theoretische Weise erfolg-
te sowohl von Strauß [91] als auch von Neugebauer [71]. Während Strauß sich weitge-
hend auf die Vorarbeiten von Heinz [52] stützte, nahm Neugebauer die weiterentwickelten
Berechnungsansätze von Bünder [18] als maßgebliche Grundlage für die experimentelle
Bemessung von Mitnehmerverzahnungen in Zahnkupplungen. Ihnen ist gemein, dass sie
die spezifische Reibleistung als Beanspruchungskriterium definieren.
Beide Autoren verwenden, dem damaligen Kenntnisstand folgend, einen mittleren, kon-
stanten Reibwert für die rechnerische Ermittlung der spezifischen Reibleistung. Den Er-
gebnissen von Strauß [91] liegt dabei die Annahme zugrunde, dass die auftretenden Be-
lastungen bzw. Beanspruchungen und die Gleitgeschwindigkeit einen harmonischen und
phasengleichen Verlauf in Abhängigkeit vom Drehwinkel aufweisen. Die maximale spezi-
fische Reibleistung ergibt sich demnach aus den jeweiligen Maxima von Flankenpressung
und Gleitgeschwindigkeit und dem als konstant angenommenen Reibwert. Der Lastvertei-
lungsrechnung nach Bünder [18] ist jedoch zu entnehmen, dass diese beiden Höchstwerte
von Flankenpressung und Gleitgeschwindigkeit nicht zeitgleich, sondern geringfügig pha-
senversetzt auftreten. Zudem wird von Strauß [91] die Beanspruchungsüberhöhung infolge
Kantenlauf nach Neugebauer [71] (vgl. Abschnitt 5.1.3.1) noch nicht mit berücksichtigt.
Nichtsdestoweniger lässt sich in [91] auf der Grundlage umfangreicher Versuchsreihen und
dem theoretischen Ansatz zur Berechnung der Reibtemperatur nach Heinz [52] eine Fress-
lastgrenze im Sinne einer konsistenten, kritischen Fresstemperatur ϑk = 330◦C ableiten.
Dieses Ergebnis wird von Bauer [6] bestätigt. Er attestiert dieser von Heinz [52] und
Strauß [91] beschriebenen Bemessungsmethode eine Anwendbarkeit auf Zahnkupplungen
mit Durchflussschmierung. Anhand von Parameterrechnungen zur Ermittlung einer sta-
tionären Flankenoberflächentemperatur in ölgefüllten Mitnehmerverzahnungen zeigt sich
in [6] gegenüber der in [52] berechneten mittleren Reibtemperatur eine Überhöhung der
Flankentemperatur von 30% bis 70%. Ein vergleichbares Ergebnis ist in [17] aufgezeigt
worden. Ein entsprechender Vergleich zur Beurteilung der Fresstragfähigkeit in durch-
flussgeschmierten und ölgefüllten Zahnkupplungen ist daher nicht zulässig.
Die in [91] definierte kritische Fresstemperatur ist als kritische Öltemperatur zu verste-
hen, nach deren Überschreiten es zum Fressen kommt. In der Norm DIN 3990-4 [28] wird
für nicht bzw. leicht additivierte Mineralöle unter Einsatz in einer Materialgleichpaarung
aus vergüteten Stählen die Beziehung in Gleichung (7.1) zur Berechnung einer kritischen
Öltemperatur angegeben
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Für die typischen, in Zahnkupplungen eingesetzten Mineralöle mit den Viskositätsklassen
VG 220, VG 460 und VG 680 ergeben sich nach dieser Beziehung kritische Öltemperatu-
ren zwischen 296◦C und 334◦C. Die von Strauß [91] ermittelte kritische Fresstemperatur
für ein Mineralöl VG 460 liegt mit ϑk = 330◦C innerhalb dieses Bereichs und kann folglich
als Orientierung bei der Bemessung von Mitnehmerverzahnungen dienen.
Auf der Grundlage dieser kritischen Fresstemperatur ist in [91] eine Versagensgrenze de-
finiert, welche sich bei einer zulässigen spezifischen Reibleistung von q = 10 W/mm2
einstellt. In [71] sind jedoch deutlich niedrigere Werte dafür angegeben, welche zudem
variabel sind. Um dieser Variabilität zu begegnen, wird in [71] eine kritische spezifische
Reibleistung definiert, die auf der Verformungsenergiedichte nach Fleischer [41] basiert.
Die Verformungsenergiedichte ist eine Materialkennzahl, die eine Aussage darüber gibt,
wie groß der Anteil an aufzuwendender Energie sein muss, der für eine Volumenverdrän-
gung in den oberflächennahen Stoffbereichen der Kontaktpartner erforderlich ist.
Diese Berechnungsgrundlage ist beschränkt auf den Anteil der Festkörperreibung aus De-
formationsvorgängen in den oberflächennahen Stoffbereichen der kontaktierenden Zahn-
flanken. Der adhäsive Anteil wird nicht erfasst. Aus den Darlegungen in Abschnitt 4.3
geht jedoch eindeutig hervor, dass das Auftreten von Fressen zwar den Zustand der Fest-
körperreibung voraussetzt, allerdings muss dabei die adhäsive Komponente zwingend mit
einbezogen werden.
Die sich dabei aufdrängende Frage ist, ob der Berechnungsansatz nach Neugebauer [71]
für die Prognostizierung von Adhäsionsverschleiß zulässig ist. Im Folgenden Abschnitt
wird dieser Frage nachgegangen, um den oben aufgezeigten Widerspruch aufzuklären.
7.1.2 Verschleißuntersuchungen an ausgewählten Verzahnungsproben
Um Aufschluss darüber geben zu können, ob der Berechnungsansatz nach [71], der of-
fensichtlich auf abrasiven Verschleiß abzielt, für die Prognostizierung von Adhäsions-
verschleiß zulässig ist, sind Versuche sowohl mit Zahnkupplungen auf dem Zwei-Wellen-
Verspannprüfstand als auch mit geeigneten Proben von Mitnehmerverzahnungen auf ei-
nem Schwing-Reibverschleiß-(SRV-)Tribometer durchgeführt worden. Der dabei unter-
suchte Zahnflankenkontakt wurde im Grenzreibungsgebiet betrieben, d.h. der hydrodyna-
mische Druckaufbau ist vernachlässigbar klein. Zur Gewährleistung der Vergleichbarkeit
der Ergebnisse mit denen in [71] sind die gleichen Verzahnungswerkstoffe und Schmier-
stoffe, bestehend aus einem Fett der NLGI-Klasse 00 und einem Mineralöl der Viskosi-
tätsklasse VG 460, verwendet worden.
Die Versuchsrandbedingungen am Prüfstand wurden mit denen auf dem SRV-Tribometer
abgestimmt. Die Versuche in [71] sind an Mitnehmerverzahnungen mit einem Bombie-
rungsverhältnis λB = 1 und Auslenkungen ε > 0, 5◦ durchgeführt worden. Die dabei
entstehende Kipp-Schwenk-Kinematik innerhalb der Mitnehmerverzahnung konnte auf
dem SRV-Tribometer jedoch nicht simuliert werden. Daher war es notwendig, die Prüf-
standsrandbedingungen denen des SRV-Tribometers anzugleichen. Die Eliminierung der
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Kipp-Schwenk-Kinematik hat bei einem Bombierungsverhältnis λB = 1 zur Folge, dass
sich sehr niedrige Gleitgeschwindigkeiten einstellen. Dies wurde durch eine leichtere Bom-
bierung mit λB = 10 weitgehend kompensiert (vgl. Abbildung 4.5, S. 16). Ausgehend von
der Verzahnungsgeometrie, den nominellen Belastungen und den Schwingfrequenzen erge-
ben sich entsprechende kritische spezifische Reibleistungen nach dem von Neugebauer [71]
entwickelten Ansatz. Diese kritischen spezifischen Reibleistungen sind durch die Wahl der
Versuchsparameter gezielt angefahren worden mit dem Ziel, dadurch Fresser zu erzeugen.
Zur Beurteilung der Verschleißwirkung sind die Rauheiten der jeweiligen Zahnflanken-
oberflächen im Neuzustand und nach den jeweiligen Versuchen mit einer zuvor festgelegten
einheitlichen Zyklenanzahl mittels eines 3D-Weißlichtinterferrometers vermessen worden.






























F = 500 N
Öl
F = 750 N
Fett
F = 1000 N
Fett
F = 500 N
Fett
F = 750 N
Öl
F = 1000 N
Öl
Abbildung 7.1: Quadratischer Mittenrauwert Sq der ungehärteten Proben aus C45 im
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Abbildung 7.2: Mittlere Rautiefe Sz der ungehärteten Proben aus C45 im Neuzustand
und nach den Versuchen mit Normalkraftvariation
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Abbildung 7.3: Quadratischer Mittenrauwert Sq der nitrierten Proben aus 31CrMoV9 im
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Abbildung 7.4: Mittlere Rautiefe Sz der nitrierten Proben aus 31CrMoV9 im Neuzustand
und nach den Versuchen mit Normalkraftvariation
Die gelaufenen Oberflächenbereiche der ungehärteten Verzahnungsproben zeigen eine deut-
lich höhere Rauheit gegenüber dem Neuzustand. Die nitrierten Proben lassen diesbezüg-
lich eine nur geringfügige Zunahme erkennen. Die Vergrößerung der Rauheiten deutet
auf tribologisch ungünstige Bedingungen und hohe lokale Drücke innerhalb des Kontak-
tes hin. Die in Abbildung 7.5 exemplarisch aufgezeigten 3D-Oberflächenmessungen der
Verschleißbereiche auf den Oberflächen der ungehärteten Zahnflanken verdeutlichen, dass
die Erhöhung der Oberflächenrauheiten von einer starken Riefenbildung herrührt, die sich
durch abrasiven Verschleiß einstellt. Den Riefen kann dabei eine Breite attestiert werden,
die näherungsweise der Korngröße des ungehärteten Werkstoffs entspricht.
Im Gegensatz zu den ungehärteten Proben kommt es bei den nitrierten Zähnen im Verlauf
der Versuche zu einer Verringerung der Oberflächenrauheiten durch normalen Verschleiß.
Es handelt sich hierbei um einen gleichmäßigen Abtrag der Oberflächen mit Einglättung
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der Rauheiten. Die Ursachen hierfür sind in der signifikant höheren Härte der Prüfkörper
und dem zur ungehärteten Verzahnung unterschiedlichen Gefügeaufbau zu finden.
Abbildung 7.5: Exemplarische 3D-Oberflächenmessungen einer ungehärteten Nabenver-
zahnung (links: neu; rechts: gelaufen)
Die ungehärtete Verzahnung aus C45 besitzt ein ferritisch-perlitisches Gefüge, wobei die
Ferrit-Körner in Abbildung 7.6 links als schwarze Flächen erscheinen. Die Perlit-Körner
zeigen die typische Lamellenstruktur und die Korngröße beträgt ca. 50 µm. Die nitrierte
Verzahnung aus 31CrMoV9 besitzt ein sehr feinkörniges Gefüge und die Dicke der Ni-
trierschicht beträgt ca. 200 µm.
Unter Grenzreibungsbedingungen stellt die Härte der oberflächennahen Stoffbereiche eine
wesentliche Einflussgröße auf den Verschleiß dar. Dies belegen entsprechende Mikrohärte-
messungen (Prüfkraft F = 1N). Die nitrierten Proben besitzen mit HM 5450 (Nabe) bzw.
HM 5600 (Hülse) eine nahezu doppelt so große Härte wie die ungehärteten Verzahnungs-
proben, welche HM 2700 in der Nabenverzahnung bzw. HM 3300 in der Hülsenverzahnung
aufweisen.
Abbildung 7.6: Gefüge im oberflächennahen Bereich der ungehärteten Zähne aus C45
(links) und der nitrierten Zähne aus 31CrMoV9 (rechts)
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Im Ergebnis der Verschleißuntersuchungen muss festgehalten werden, dass die provozier-
ten Fresser nicht erzielt werden konnten. Dies führt zu dem Schluss, dass das Bemes-
sungsverfahren nach Neugebauer [71], welches eine kritische spezifische Reibleistung auf
Basis der Verformungsenergie nach Fleischer [41] als Bemessungskriterium vorsieht, zur
Vorhersage von adhäsivem Verschleiß, d.h. zur Vorhersage von Fressen, als nicht geeignet
erscheint. Gleichwohl wird hierdurch eine Tendenz hin zur Beanspruchbarkeit vermittelt
und potentielle Flankenschäden, sofern sie sich auf normalen Verschleiß, Kratzen oder
Riefenbildung beschränken, lassen sich damit abschätzen.
In Verbindung mit den berechneten Festkörperkontaktdrücken und den daraus resultie-
renden Festkörperreibwerten (Abschnitt 6.1) führen die Auswertungen der SRV-Versuche
zu dem Schluss, dass unter den Randbedingungen der SRV-Versuche und der Versuche
in [71] bei einer im Grenzreibungsgebiet laufenden Mitnehmerverzahnung das Auftreten
von Adhäsionsverschleiß und Fressen nicht sehr wahrscheinlich ist. Dafür sind nachweis-
lich ([91]) höhere Massentemperaturen notwendig, was unweigerlich das Vorhandensein
höherer spezifischer Reibleistungen voraussetzt.
7.2 Kritische Öltemperatur
Adhäsionsverschleiß und Fressen sind, wie in Abschnitt 4.2 beschrieben, nach [39] auf
das thermische Versagen des verwendeten Schmierstoffs zurückzuführen, welches durch
ein Verdampfen und ein Zersetzen des Schmierstoffs gekennzeichnet ist. Beide Mechanis-
men treten gleichzeitig auf, wobei es von der Temperatur abhängt, welcher dieser beiden
Mechanismen primär vorliegt. Unter der Annahme, dass die an den Mikrokontakten vorlie-
genden Druckbedingungen ein Verdampfen des Schmierstoffs fast vollständig verhindern,
wird nach [3] von einem thermischen Schmierstoffversagen in den Zahnflankenkontakten
der Mitnehmerverzahnung aufgrund von Zersetzungsprozessen ausgegangen.
Die bei der Zersetzung frei werdenden Schmierstoffmoleküle können durch tribochemische
Reaktionen (Adsorption) mit den Kontaktoberflächen zur Ausbildung von tribologisch
günstigen Grenzschichten führen. Häufig wird in diesem Zusammenhang ein Bedeckungs-
grad definiert, welcher den durch Adsorbat bedeckten und den freien Bereich der Kon-
taktflächen ins Verhältnis setzt. Die Zersetzung des Schmierstoffs geht folglich mit einer
Zunahme des Bedeckungsgrades einher.
Die thermische Beständigkeit von Schmierstoffen in Stirnradverzahnungen kann durch das
Blitztemperaturkriterium nach Blok [11] abgeschätzt werden. Demnach ist die bei einer
gegebenen Werkstoff/Schmierstoff-Paarung für das Schmierstoffversagen verantwortliche
Temperatur unabhängig von den Betriebsbedingungen als konstant anzusehen. Dies im-
pliziert, dass die kritische Öltemperatur ausschließlich von der Werkstoff/Schmierstoff-
Paarung beeinflusst wird, wobei es unerheblich ist, wie dieses Temperaturniveau erreicht
wird. Diese „Konstanz“ der von Blok für unadditivierte Mineralöle definierten kritischen
Öltemperatur gilt nach [28] auch für additivierte Öle (Gleichung (7.1)).
Die Sichtung der Literatur führt jedoch zu der Erkenntnis, dass eine eindeutige Festle-
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gung auf eine, diesem Sinn entsprechende, konstante kritische Öltemperatur nicht un-
eingeschränkt möglich ist, da das Versagen des Schmierstoffs infolge des Einwirkens von
überhöhten Temperaturen von einer Vielzahl von Einflussparametern abhängig ist.
Die Abhängigkeit der Versagenstemperatur eines Schmierstoffs von der Werkstoff/Schmier-
stoff-Paarung wird durch die Untersuchungen von Matveevsky et. al. [66] bestätigt. Dem-
nach wird die Temperaturbeständigkeit eines additivierten Schmierstoffs durch die adhä-
sive Grenzflächenenergie der Metall/Schmierstoff-Paarung bestimmt. Hierfür konnte ein
nahezu linearer Zusammenhang nachgewiesen werden, was bedeutet, dass eine Zunahme
der adhäsiven Grenzflächenenergie zu höheren kritischen Öltemperaturen führt.
Die Analysen von Lee [63] legen offen, dass das thermische Schmierstoffversagen von
dem vorherrschenden Schmierstoffdruck abhängig ist. Die Grundlage hierfür bildet die
kinetische Gastheorie. Den Untersuchungsergebnissen zufolge werden die im Reibkontakt
stattfindenden Adsorptions- und Desorptionsvorgänge von der Kontakttemperatur und
dem Kontaktdruck beeinflusst. Als Folge tribochemischer Reaktionen kommt es aufgrund
dieser Abhängigkeit zu unterschiedlichen Bedeckungen der kontaktierenden Oberflächen
durch ein Adsorbat, die sich als Gleichgewicht zwischen Adsorptions- und Desorptionsvor-
gängen einstellen. Einflüsse durch die Relativbewegungen zwischen den kontaktierenden
Oberflächen werden in [63] nicht berücksichtigt.
Diese Abhängigkeit wird in den Berechnungen von Kingsbury [58] analysiert. Die Erkennt-
nis daraus ist, dass mit zunehmender Gleitgeschwindigkeit die kritische Öltemperatur
steigt. Durch höhere Gleitgeschwindigkeiten können die an den Oberflächen stattfinden-
den Desorptionsvorgänge behindert werden. Von entscheidender Bedeutung dabei ist der
Bedeckungsgrad des Adsorbats, weil dieser sich mit der Gleitgeschwindigkeit verändert
und nicht konstant ist. Diese Betrachtungen erfolgen jedoch unabhängig vom Schmier-
stoffdruck.
In [85] und [86] werden von Schulze Messungen zur Zersetzungstemperatur des Schmier-
stoffs ohne Berücksichtigung der Belastung, der Werkstoffpaarung und der Gleitgeschwin-
digkeit durchgeführt. Diesen Messungen zufolge ergeben sich für unterschiedliche Mineral-
öle unterschiedliche Zersetzungstemperaturen. Die Erkenntnis aus diesen Untersuchungen
ist, dass die thermische Zersetzung des Öls einer Aktivierungsenergie und -zeit bedarf.
Sofern die thermische Belastung eines Ölmoleküls kürzer andauert als die Aktivierungs-
zeit, kann der thermischen Belastung ohne Schaden widerstanden werden.
Abschließend kann festgehalten werden, dass die thermische Zersetzung eines Schmier-
stoffs von mehreren separat betrachteten Einflussgrößen abhängig ist. Es lassen sich je-
doch keine Quellen finden, welche die aufgezeigten Abhängigkeiten der Versagenstem-
peratur des Schmierstoffs in gegenseitiger Beeinflussung diskutieren. Es scheint jedoch
so, dass infolge des thermischen Versagens des Schmierstoffs, den daraufhin stattfinden-
den Adsorptions- und Desorptionsprozessen und den dadurch hervorgerufenen Reakti-
onsschichtbildungen ein reiner Metall/Metall-Kontakt nicht unmittelbar eintreten muss.
Für die Abschätzung einer kritischen Fresstemperatur ist somit weniger von einem reinen
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Schmierstoffversagen, als vielmehr von einem Grenzschichtversagen auszugehen [3]. Das
macht nach Bartel [3] die Bestimmung einer kritischen Grenzschichttemperatur erforder-
lich, die über der kritischen Öltemperatur liegen kann. Dass diese Annahme durchaus
sinnvoll ist, zeigen die Untersuchungsergebnisse der FZG-Tests in [87].
Grundsätzlich und insbesondere im Hinblick auf die Fresstragfähigkeit von Mitnehmerver-
zahnungen in Zahnkupplungen zeigt sich, dass genauere Ergebnisse zur kritischen Öltem-
peratur bzw. zur kritischen Grenzschichttemperatur zwingend weitere theoretische und
experimentelle Forschungsbemühungen erfordern.
Vor dem Hintergrund des aktuellen Forschungsstands wird, wie auch in [3], zur Berech-
nung einer kritischen Öltemperatur und damit einer Fresslastgrenze der auf FZG-Tests
basierende formelmäßige Zusammenhang in Gleichung (7.1), S. 107, herangezogen.
7.3 Schlussfolgerung
In Abschnitt 7.1 wird deutlich, dass es nicht zulässig ist, die Fresslastgrenze für Mitneh-
merverzahungen in ölgefüllten Zahnkupplungen an einer kritischen spezifischen Reibleis-
tung festzumachen. Die Einflüsse aus Oberflächenrauheit und Oberflächenbehandlung der
kontaktierenden Reibpartner sowie die Gefügestruktur des Grundwerkstoffes der Verzah-
nung auf den sich einstellenden Festkörperreibwert sind sehr komplex.
Es ist davon auszugehen, dass unterschiedliche Werkstoffparameterkombination zu ähn-
lichen Festkörperreibwerten und damit zu ähnlichen spezifischen Reibleistungen führen
können. Diese vergleichbaren spezifischen Reibleistungen bewirken nach dem vorgestell-
ten Berechnungsansatz einen ebenso gleichen Wärmeeintrag in die oberflächennahen Stoff-
bereiche der Kontaktpartner. Die infolge dessen auftretende maximale Kontakttempera-
turänderung kann bei entsprechend hoher Massentemperatur in verschiedenen Material-
gleichpaarungen zu einem Versagen des Schmierstoffs führen.
Die Massentemperatur ist jedoch abhängig von thermischen Stoffparametern, wie spe-
zifische Wärmekapazität, Wärmeleitkoeffizient und Dichte, welche in Abhängigkeit von
der Werkstoffzusammensetzung mitunter starken Schwankungen unterliegen (vgl. Tabelle
4.2, S. 31). Aus einer definierten spezifischen Reibleistung kann somit nicht unmittelbar
auf eine maximale Massentemperatur respektive Kontakttemperatur geschlossen werden.
Der den tribologischen Verzahnungsbeanspruchungen und verzahnungsperipheren Rand-
bedingungen entsprechende Wert der maximalen Kontakttemperatur ϑc,max muss daher
stets aus dem Kontext von Wärmegenerierung aus Reibungsenergie und anschließender
Wärmeübertragung heraus berechnet werden.
In der vorliegenden Arbeit sind analytische Ansätze und Beschreibungsformen entwickelt
worden, die eine durchgängige Berechnung der maximalen Kontakttemperatur im Flan-
kenkontakt auf der Grundlage der Energiedissipation von Reibung in Wärme ermöglichen.
Dabei werden neben den Werkstoff spezifischen auch die thermischen Materialeigenschaf-
ten sowie die mechanischen und tribologischen Randbedingungen innerhalb der Zahn-
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kupplung, aber auch strömungsmechanische und thermische Einflüsse aus der Umgebung,
in dem Berechnungsmodell berücksichtigt. Dadurch ist eine, wie die Berechnungsergebnis-
se in Abschnitt 6 zeigen, realitätsnahe Abbildung des Systems Zahnkupplung erreichbar,
auf dessen Grundlage die Weiterentwicklung hin zu einer standardisierten Vorgehenswei-
se für die Berechnung der Fresstragfähigkeit von Mitnehmerverzahnungen in ölgefüllten
Zahnkupplungen erfolgen kann.
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Das Ziel der vorliegenden Arbeit bestand darin, einen Berechnungsansatz für die Be-
stimmung der Fresstragfähigkeit von verlagerungsfähigen Mitnehmerverzahnungen in öl-
gefüllten Zahnkupplungen zu entwickeln, welcher einen Beitrag zur Erweiterung der be-
stehenden Bemessungsmethode leistet und eine für weiterführende Forschungstätigkeiten
substanzielle Grundlage bietet.
Ausgangspunkt war die Aufarbeitung der tribologischen Grundlagen für die Behandlung
von Misch- und Festkörperreibungszuständen nach dem aktuellen Forschungsstand. Hier-
bei ging es vornehmlich darum zu ergründen, welche Betriebsbedingungen in Mitneh-
merverzahnungen zu kritischen Kontaktbedingungen führen, die den für das Fressen ver-
antwortlichen Adhäsionskontakt zwischen den im Eingriff befindlichen Zahnpaarungen
hervorrufen.
Im Zuge einer analysierenden Untersuchung der kontaktmechanischen Verhältnisse zwi-
schen den Zahnflanken der einzelnen Zahnpaarungen der Mitnehmerverzahnung konnte
festgestellt werden, dass die bisherige Betrachtung eines reinen Punktkontaktes für der-
artige Reibpaarungen nicht hinreichend geeignet ist, weil dadurch nur maximale Bean-
spruchungswerte ermittelt werden. Die energetische Betrachtung des Kontaktproblems
erfordert hingegen die Kenntnis der über der gesamten Kontaktfläche vorliegenden Be-
anspruchung. Aus diesem Grund wurde eine flächendiskretes Modell zur Behandlung der
Reibkontakte in der Mitnehmerverzahnung entwickelt, welches die Berechnung der sich
innerhalb der Kontaktfläche einstellenden Pressungsverteilung ermöglicht. Auf die gleiche
Weise lassen sich in der Folge die entsprechende Schmierfilmverteilung und die daraus
resultierende Reibwertverteilung im Kontakt ermitteln.
Dabei hat sich gezeigt, dass es von wesentlicher Bedeutung ist, wie die unterschiedlich
hohen Reibbeanspruchungen innerhalb des Kontaktbereichs verteilt sind und zu welchen
Einzelreibkräften diese führen. Dadurch konnte die Berechnung der Reibkräfte respektive
der Rückstellkräfte verbessert werden, indem nicht wie bisher allein das Reibwertmaxi-
mum im Kontakt, sondern die Gesamtheit aller den diskreten Kontaktflächenelementen
zugehörigen Einzelreibwerte berücksichtigt werden.
Fressen bzw. Adhäsionsverschleiß rührt bekanntlich von überhöhter thermischer Belas-
tung im Reibkontakt her. Die Ergründung der zwischen den Zahnpaarungen auftretenden
Reibkontakttemperaturen stand daher im Fokus dieser Arbeit. Grundlegend dafür war die
Kenntnis der innerhalb der Kontaktfläche umgesetzten Reibenergie, die in Abhängigkeit
von der Reibleistungsverteilung mit unterschiedlicher Intensität in die Kontaktfläche in
Form von Wärme eingetragen wird.
Die über die Kontaktfläche eingetragene Energie wird durch die spezifische Reibleistung
repräsentiert, deren Einzelwerte sich ebenfalls aus dem flächendiskreten Kontaktmodell
ergeben. Die spezifische Reibleistung entspricht dabei einer zweidimensionalen Wärme-
quelle im Kontakt zwischen Naben- und Hülsenzahn. Die aus dem Wärmeeintrag infol-
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ge der Reibbeanspruchung im Kontakt resultierende Temperaturerhöhung wird zusätz-
lich durch die Massentemperatur der Zahnkupplung beeinflusst. Diese entspricht der sich
im Zuge der Erwärmung des Kupplungskörpers einstellenden Betriebstemperatur. Da es
sich bei ölgefüllten Zahnkupplungen um ein geschlossenes thermisches System handelt,
besteht zwischen der Massentemperatur und der Kontakttemperatur ein impliziter ma-
thematischer Zusammenhang. Dies machte die Entwicklung eines Berechnungsmodells
erforderlich, mit dem es gelingt, die mit der Betriebsdauer fortschreitende Erwärmung
deterministisch zu ermitteln. Entsprechende Parameterrechnungen auf der physikalisch-
mathematischen Grundlage von mehrdimensionaler instationärer Wärmeleitung haben
ergeben, dass in Abhängigkeit von der Reibbeanspruchung, der Umgebungstemperatur
und den Betriebsbedingungen sowie insbesondere von der Betriebsdauer sich unterschied-
lich quantifizierte Verteilungsprofile der Körpertemperatur ausbilden.
Bedeutend für die Bestimmung der Temperaturverteilungen in Naben- und Hülsenkör-
per ist die Kenntnis des für die Wärmeabführung an den Außenflächen der Zahnkupplung
maßgeblichenWärmeübergangskoeffizienten. Zu dessen rechnerischer Ermittlung sind ana-
lytische Ersatzmodelle entwickelt worden, die auf strömungsmechanischen Ansätzen be-
ruhen. Anhand von numerischen Strömungssimulationsrechnungen (CFD) wurden diese
Modelle validiert.
Durch die Zusammenführung der theoretischen Grundlagen sind Erwärmungskurven und
die sich einstellenden Betriebstemperaturen berechnet und mit experimentell ermittelten
Werten vergleichend gegenübergestellt worden. Hieraus konnten gut übereinstimmende
Ergebnisse entnommen werden. Ausgehend von einer kritischen Öltemperatur, wie sie in
DIN 3990 Teil 4 definiert ist, wurden für die berechneten maximalen Kontakttemperatu-
ren entsprechende Sicherheiten gegen das Auftreten von Fressen ermittelt.
Ein weiteres Ziel war es, die in der Literatur widersprüchlichen Angaben zu den Bean-
spruchungsgrenzen dahingehend zu diskutieren, inwieweit sie für eine Prädiktion von un-
erwünschtem Adhäsionsverschleiß mit dem Ausgang Fressen geeignet sind. Um diese Frage
zu beantworten sind Verschleißuntersuchungen an Mitnehmerverzahnungen durchgeführt
worden, wobei definierte Beanspruchungsgrenzen gezielt angefahren wurden, um Fresser
zu provozieren. Im Ergebnis war zu konstatieren, dass die Definition einer kritischen spe-
zifischen Reibleistung auf Basis der Verformungsenergiedichte als Bemessungskriterium
für eine Vorhersage von adhäsivem Verschleiß nicht zulässig ist.
Darüber hinaus ist die spezifische Reibleistung an sich als Fresskriterium gänzlich unge-
eignet. Dazu bedarf es stets der Berechnung der maximalen Kontakttemperatur, deren
Ausgangspunkt zwar die spezifische Reibleistung ist, die aber von einer Vielzahl weiterer
thermischer und werkstoffspezifischer Einflussparameter abhängig ist.
Der verwendete Algorithmus zur Reibwertermittlung benötigt als Eingangsgröße einen
definierten Festkörperreibwert. Anhand experimenteller Schwing-Reibverschleiß-Untersu-
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chungen und Tribosimulationsrechnungen konnte die Abhängigkeit des Festkörperreib-
wertes vom Kontaktdruck und vom Werkstoff nachgewiesen werden. Aus den Ergebnissen
für die beiden in dieser Arbeit betrachteten Verzahnungen aus ungehärteten und nitrier-
ten Materialpaarungen geht hervor, dass diese Abhängigkeiten bei der Ermittlung der
Reibbeanspruchung in Mitnehmerverzahnungen zwingend Berücksichtigung finden müs-
sen. Es wird daher empfohlen, die in Zahnkupplungen eingesetzten Verzahnungswerkstoffe
im Zuge weiterführender Forschungsarbeiten auf den Zusammenhang zwischen Festkörper-
kontaktdruck und Festkörperreibwert hin zu untersuchen. Diese Untersuchungen müssen
als zusätzliche Einflussparameter die Oberflächenrauheit und die Oberflächenbehandlung
sowie die Gefügestruktur des Grundwerkstoffs der Verzahnung beinhalten. In der Lite-
ratur existieren vergleichbare Forschungsergebnisse, die sich allerdings überwiegend auf
den tribologischen Mikrokontakt in Wälz- bzw. Gleitlagern mit entsprechend feinen Ober-
flächenstrukturen beziehen. Aus tribologischer Sicht sind die Zahnflankenoberflächen in
den Mitnehmerverzahnungen von Zahnkupplungen als sehr rau anzusehen. Vor diesem
Hintergrund ist eine entsprechende grundlagenorientierte Durchführung der empfohlenen
weiterführenden Untersuchungen anzustreben.
Anhand des flächendiskreten tribomechanischen Kontaktmodells ist der Einfluss durch
die Schmierstoffverteilung auf die Reibwertentstehung bzw. auf die Reibbeanspruchung
deutlich gemacht worden. Nichtsdestoweniger beruhen diese Erkenntnisse auf Modellan-
nahmen. Es ist an dieser Stelle interessant zu erfahren, wie sich die Schmierstoffverteilung
tatsächlich zwischen den kontaktierenden Zahnflanken ausbildet. Im Hinblick auf die Er-
mittlung der Kontakttemperatur sind neben der äußeren Reibung zwischen Festkörper und
Schmierstoff auch die innere Reibung im Schmierfilm selbst zu analysieren. Gegenwärtig ist
dies bereits für den tribologischen Mikrokontakt möglich. Allerdings muss geprüft werden,
inwieweit sich die zugrunde liegenden Algorithmen auf den makroskopischen Tribokon-
takt, so wie er in dieser Arbeit betrachtet worden ist, adaptieren lassen. Dies setzt jedoch
das Wissen um die Strömungsverhältnisse im makroskopischen Schmierspalt zwischen den
kontaktierenden Zahnflanken voraus, was durch den Einsatz numerischer Methoden im




Tabelle 9.1: Schmierstoffparameter, u.a. nach [82]
Schmierstoffart A B λ0 Aλ
[Ns/mm2] [◦C] [W/mK] [W/mK2]
FVA-Referenzöl Nr. 1 9, 44 · 10−11 655 0, 137 7, 44 · 10−5
FVA-Referenzöl Nr. 2 6, 997 · 10−11 795 0, 135 7, 35 · 10−5
FVA-Referenzöl Nr. 3 6, 407 · 10−11 965 0, 134 7, 27 · 10−5
FVA-Referenzöl Nr. 4 5, 684 · 10−11 1200 0, 130 7, 11 · 10−5
Mineralöl VG 220 6, 065 · 10−11 1087 0, 131 7, 22 · 10−5
Mineralöl VG 320 5, 879 · 10−11 1143 0, 131 7, 16 · 10−5
Mineralöl VG 680 4, 821 · 10−11 1256 0, 129 7, 07 · 10−5
PAO VG 220 1, 864 · 10−10 941 0, 154 7, 21 · 10−5
PAO VG 320 1, 927 · 10−10 978 0, 154 7, 17 · 10−5
PAO VG 460 2, 153 · 10−10 1016 0, 153 7, 11 · 10−5
PAO VG 680 2, 483 · 10−10 1047 0, 152 7, 06 · 10−5
9.2 Geometrieparameter der Referenzzahnkupplung
Tabelle 9.2: Geometrieparameter der Referenzzahnkupplung
Hülsenkörper Nabenkörper
Außenradius Hülsenring rHRa 70 mm Radius Nabenkörper rNK 42, 5 mm
Innenradius Hülsenmantel rHMi 57, 5 mm Radius Welle rW 32, 5 mm
Außenradius Hülsenflansch rHFa 97, 5 mm Breite Nabenkörper 1 bNK1 14 mm
Innenradius Hülsendeckel rDi 43, 5 mm Breite Nabenkörper 2 bNK2 41 mm
Breite Hülsenring bHR 34 mm Breite Nabenkörper 3 bNK3 20 mm
Breite Hülsenmantel bHM 44 mm Breite Nabenkörper 4 bNK4 25 mm
Breite Hülsenflansch bHF 13, 5 mm freie Wellenlänge lW 100 mm
Breite Hülsendeckel bD 9 mm
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9.3 Definition der error-function erf
Die erf-Funktion wird als Gaußsches Fehlerintegral oder error function bezeichnet und







erf(0) = 0; erf(∞) = 1; erf(−ξ) = −erf(ξ) (9.2)
Tabelle 9.3: Werte des Fehlerintegrals erf(ξ) nach Gleichung (9.1)
ξ erf(ξ) ξ erf(ξ) ξ erf(ξ)
0,00 0,00000 1,00 0,84270 2,00 0,99532
0,05 0,05637 1,05 0,86244 2,05 0,99626
0,10 0,11246 1,10 0,88021 2,10 0,99702
0,15 0,16800 1,15 0,89612 2,15 0,99764
0,20 0,22270 1,20 0,91031 2,20 0,99814
0,25 0,27633 1,25 0,92290 2,25 0,99854
0,30 0,32863 1,30 0,93401 2,30 0,99886
0,35 0,37938 1,35 0,94376 2,35 0,99911
0,40 0,42839 1,40 0,95229 2,40 0,99931
0,45 0,47548 1,45 0,95970 2,45 0,99947
0,50 0,52050 1,50 0,96611 2,50 0,99959
0,55 0,56332 1,55 0,97162 2,55 0,99969
0,60 0,60386 1,60 0,97635 2,60 0,99976
0,65 0,64203 1,65 0,98038 2,65 0,99982
0,70 0,67780 1,70 0,98379 2,70 0,99987
0,75 0,71116 1,75 0,98667 2,75 0,99990
0,80 0,74210 1,80 0,98909 2,80 0,99992
0,85 0,77067 1,85 0,99111 2,85 0,99994
0,90 0,79691 1,90 0,99279 2,90 0,99996
0,95 0,82089 1,95 0,99418 2,95 0,99997
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9.4 Geometrische Randbedingungen für die Bestimmung der
Temperaturfelder
Tabelle 9.4: Geometrische Randbedingungen der Teilkörper zur Bestimmung der Tempe-
raturfelder in Abschnitt 5.2.1, S. 64 ff. i.V.m. Tabelle 9.2
Ri Ra D Z r z
HR radial r0 rHRa Ra −Ri − Ri . . . Ra −
axial − − − bHR − − bHR2 . . .+
bHR
2
HM radial 1 rHMi rHMa−rHMi2 Ra −Ri − Ri . . . Ra −
radial 2 rHMa−rHMi2 rHRa Ra −Ri − Ri . . . Ra −
axial − − − bHM − 0 . . . bHM
HF radial rHRa rHFa Ra −Ri − Ri . . . Ra −
axial − − − bHF − 0 . . . bHF
D1 axial − − − bD − 0 . . . bD
D2 radial rDi rHMi Ra −Ri − Ri . . . Ra −
axial − − − bD − 0 . . . bD
NK1 radial 0 r0 Ra −Ri − Ri . . . Ra −
axial − − − bD − − bNK12 . . .+
bNK1
2
NK2 radial 1 rW rNK Ra −Ri − Ri . . . Ra −
radial 2 0 rW Ra −Ri − Ri . . . Ra −
axial − − − bNK2 − 0 . . . bNK2
NK3 radial 1 rW rNK Ra −Ri − Ri . . . Ra −
radial 2 0 rW Ra −Ri − Ri . . . Ra −
axial − − − bNK3 − 0 . . . bNK3
NK4 radial 1 rW rNK Ra −Ri − Ri . . . Ra −
radial 2 0 rW Ra −Ri − Ri . . . Ra −
axial − − − bNK4 − 0 . . . bNK4
Welle radial 1 rW2 rW Ra −Ri − Ri . . . Ra −
radial 2 0 rW2 Ra −Ri − Ri . . . Ra −
axial − − − lW − 0 . . . lW
Teilkörper Hülse:





9.5 Eigenwertgleichungen für die Bestimmung der Temperaturfelder
Tabelle 9.5: Den jeweiligen Teilkörpern zugehörige Eigenwertgleichungen zur Bestimmung
















































































9.6 Stoffwerte von Luft
9.6 Stoffwerte von Luft
Tabelle 9.6: Stoffwerte von Luft bei einem Druck von p = 1 bar, nach [2]
ϑ ρ cp β λ ν a Pr
[◦C] [kg/m3] [kJ/kgK] [10−3/K] [10−3W/mK] [10−7m2/s] [10−7m2/s] [−]
-200 900,8 1,915 4,883 149,6 2,296 0,867 2,647
-180 3,838 1,052 11,61 8,803 17,28 21,81 0,7921
-160 3,123 1,027 9,224 10,73 25,62 33,48 0,7653
-140 2,639 1,017 7,712 12,61 35,29 47,01 0,7507
-120 2,287 1,012 6,647 14,43 46,22 62,38 0,7409
-100 2,019 1,009 5,849 16,21 58,34 79,54 0,7335
-80 1,808 1,007 5,226 17,92 71,59 98,41 0,7275
-60 1,637 1,006 4,725 19,60 85,93 118,9 0,7224
-40 1,496 1,006 4,313 21,22 101,3 141,1 0,7181
-20 1,377 1,006 3,968 22,81 117,7 164,7 0,7143
-10 1,325 1,006 3,815 23,59 126,2 177,1 0,7126
0 1,276 1,006 3,674 24,36 135,0 189,8 0,7110
20 1,189 1,006 3,421 25,87 153,2 216,3 0,7081
40 1,112 1,007 3,201 27,35 172,3 244,2 0,7056
80 0,9862 1,010 2,836 30,225 213,0 303,5 0,7018
100 0,9333 1,012 2,683 31,62 234,6 335,0 0,7004
120 0,8858 1,014 2,546 32,99 257,0 367,5 0,6994
140 0,8428 1,016 2,423 34,34 280,1 401,0 0,6986
160 0,8039 1,017 2,310 35,66 304,0 435,4 0,6982
180 0,7684 1,022 2,208 36,96 328,6 470,8 0,6980
200 0,7359 1,025 2,115 38,25 353,9 507,0 0,6981
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9.7 Lösungen der Ansatzfunktionen F (ζ), G(ζ) und H(ζ)





F G −H P
0,0 0,000 1,000 0,000 0,000
0,1 0,046 0,939 0,005 0,092
0,2 0,084 0,878 0,018 0,167
0,3 0,114 0,819 0,038 0,228
0,4 0,136 0,762 0,063 0,275
0,5 0,154 0,708 0,092 0,312
0,6 0,166 0,656 0,124 0,340
0,7 0,174 0,607 0,158 0,361
0,8 0,179 0,561 0,193 0,377
0,9 0,181 0,517 0,230 0,388
1,0 0,180 0,468 0,266 0,395
1,1 0,177 0,439 0,301 0,400
1,2 0,173 0,404 0,336 0,403
1,3 0,168 0,371 0,371 0,405
1,4 0,162 0,341 0,404 0,406
1,5 0,156 0,313 0,435 0,406
1,6 0,148 0,288 0,466 0,405
1,7 0,141 0,264 0,495 0,404
1,8 0,133 0,242 0,522 0,403
1,9 0,126 0,222 0,548 0,402
2,0 0,118 0,203 0,572 0,401
2,2 0,104 0,171 0,617 0,398
2,4 0,091 0,143 0,656 0,396
2,6 0,078 0,120 0,690 0,395
2,8 0,068 0,101 0,721 0,395
3,0 0,058 0,083 0,746 0,395
3,4 0,042 0,059 0,786 0,394
3,8 0,031 0,042 0,815 0,393
4,0 0,026 0,035 0,826 0,393
∞ 0,000 0,000 0,886 0,393
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9.8 Temperaturverteilungen im Flankenkontakt
Die hier dargestellten Berechnungsergebnisse zu den Verteilungen der Kontakttempera-
turen gleichen in ihrer Parameterkonfiguration denen der spezifischen Reibleistungen aus
Abschnitt 6.2.2. Aufgrund der direkten Proportionalität zwischen spezifischer Reibleistung
und Kontakttemperatur ergeben sich die gleichen qualitativen Verteilungscharakteristika.
Einzig die Quantitäten sind verschieden zu bewerten.
Abbildung 9.1: Temperaturverteilung im höchstbeanspruchten Flankenkontakt in einer
abweichungsfreien Referenzverzahnung aus C45, ungehärtet (links) und
31CrMoV9, nitriert (rechts) bei ϑM = 20◦C (T = 2000 Nm, n =
500 min−1, ε = 1, 5◦)
Abbildung 9.2: Temperaturverteilung im höchstbeanspruchten Flankenkontakt in einer
abweichungsfreien Referenzverzahnung aus C45, ungehärtet (links) und
31CrMoV9, nitriert (rechts) bei ϑM = 140◦C (T = 2000 Nm, n =
500 min−1, ε = 1, 5◦)
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Abbildung 9.3: Temperaturverteilung im höchstbeanspruchten Flankenkontakt in einer
abweichungsfreien Referenzverzahnung aus C45, ungehärtet (links) und
31CrMoV9, nitriert (rechts) bei ϑM = 20◦C (T = 2000 Nm, n =
2000 min−1, ε = 1, 5◦)
Abbildung 9.4: Temperaturverteilung im höchstbeanspruchten Flankenkontakt in einer
abweichungsfreien Referenzverzahnung aus C45, ungehärtet (links) und
31CrMoV9, nitriert (rechts) bei ϑM = 140◦C (T = 2000 Nm, n =
2000 min−1, ε = 1, 5◦)
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